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Zusammenfassung 
Der Ersatz der derzeit zur Dämpfung von thermoakustischen Instabilitäten in stationären Gasturbinen 
verwendeten Helmholtz-Resonatoren durch keramische Porenabsorber könnte sowohl die Effizienz 
der Verbrennung als auch den Betriebsbereich der Gasturbinen verbessern. In dieser Arbeit wurde 
die Wirkung keramischer Porenabsorber auf thermoakustische Instabilitäten in einer Brennkammer 
experimentell untersucht. Ihre Schallabsorptionseigenschaften wurden sowohl simulativ unter 
Brennkammerbedingungen berechnet als auch experimentell unter Normalbedingungen sowie bei 
bis auf 5 bar erhöhtem Umgebungsdruck bestimmt. Der Vergleich der Ergebnisse wurde zur 
Validierung der Simulation verwendet. Schließlich wurde die Simulation genutzt, um unter 
spezifischen Einsatzbedingungen akustische Zielparameter zu bestimmen.  
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Lateinische Buchstaben 
 
Symbol  Einheit   Beschreibung 
a  [-]   Konstante 
A1, A2, A3, A4 [-]   Amplitude 
AI, AR  [Pa]   Schalldruckamplitude 
c0  [m/s]   Schallgeschwindigkeit 
c0;293,15  [m/s]   Referenzschallgeschwindigkeit bei der Temperatur 293,15 K 
Cp  [J/(kg K)]  spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck 
CV  [J/(kg K)]  spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen 
d  [m]   Dicke, Abstand 
D  [m]   Durchmesser 
D  [kg/s2]   Federkonstante 
dt  [s]   Differential der Zeitvariable 
dV  [m3]   Differential der Volumenvariable 
e  [-]   Eulersche Zahl  
E1, E2  [-]   Ergun-Koeffizienten 
f, fn  [1/s]   Frequenz 
fcorr  [-]   Korrekturfaktor 
fl, fu  [1/s]   untere und obere Frequenzgrenze  
f0   [1/s]   Resonanzfrequenz 
f1, f2  [-]   zweifach differenzierbare Funktionen 
Gq  [m s/kg]  Queradmittanz 
h  [m]   Höhe oder längere Seite eines rechteckigen Kanals 
H12, HI, HR [-]   Übertragungsfunktion 
Hc  [-]   Übertragungsfunktionskorrekturfaktor 
j  [-]   imaginäre Einheit 
Ji  [-]   Besselfunktion i-ter Ordnung 
k  [m2]   Permeabilität 
k0  [1/m]   Wellenzahl 
kB  [J/K]   Boltzmann-Konstante 
K  [Pa]   Kompressionsmodul 
L,Ln  [m]   Rohr- bzw. Luftspaltlänge  
Lkorr,Name  [m]   Längenkorrektur gemäß Name 
m  [kg]   Masse 
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ṁBrennstoff [kg/s]   Brennstoffmassenstrom 
ṁLuft  [kg/s]   Luftmassenstrom 
Mi  [m]   Positionen auf der x-Achse, Mikrofone 
Mij  [-]   Mikrofonpaar aus Mikrofon Mi und Mj 
Mijskl  [-]   Mikrofonpaar aus Mi und Mj an den Positionen k und l 
Mmol  [kg/mol]  molare Masse 
n  [-]   natürliche Zahl 
p  [Pa]   Druck 
p0  [Pa]   stationärer Druck 
pmin, pmax [Pa]   minimaler und maximaler Druck 
p´  [Pa]   Wechseldruck, i. Allg. Schalldruck 
Q   [W]   Wärmestrom 
r  [m]   Radius 
r  [-]   Reflektionsfaktor 
rrep  [m]   repräsentativer Radius 
R  [J/(mol K)]  allgemeine Gaskonstante 
Rs  [J/(kg K)]  spezifische Gaskonstante 
Rs  [kg/(m2 s)]  Oberflächenwiderstand 
Re  [-]   Reynolds-Zahl 
s  [m]   (Mikrofon-) Abstand 
sij  [m]   (Mikrofon-) Abstand zwischen den Mikrofonen Mi und Mj 
S  [m2]   Querschnittsfläche 
t  [s]   Zeit 
T  [K]   Temperatur 
T*  [K]   angepasste Temperatur 
T0  [K]   Starttemperatur, i. Allg. Raumtemperatur 
T11, T12, T21, T22 divers   Elemente der Transfermatrix 
Tmax  [K]   Maximaltemperatur 
Tmin  [K]   Minimaltemperatur 
Τ  divers   Transfermatrix 
Τa  divers   Transfermatrix eines absorbierenden Elements 
Τle  divers   Transfermatrix eines „lumped element“ 
Tf  [-]   Taylorreihe zur Funktion f 
qV  [m3/s]   Volumenstrom 
v  [m/s]   Geschwindigkeit 
v0  [m/s]   stationäre Geschwindigkeit 
VII 
 
v´  [m/s]   Wechselgeschwindigkeit, i. Allg. Schallschnelle 
V, V1, V2, V3 [m3]   Volumen 
VPor  [m3]   Porenvolumen 
VGes  [m3]   Gesamtvolumen 
w  [-]   Gewichtung 
x  [m]   Raumrichtung, Position innerhalb dieser Raumrichtung  
y  [m]   Raumrichtung 
z  [m]   Raumrichtung 
Z, Z1, Z2  [kg/m2 s]  akustische Impedanz 
Z0  [kg/m2 s]  Schallkennimpedanz des Umgebungsmediums 
Za  [kg/m2 s]  Schallkennimpedanz des Absorbers 
ZM,Rohr  [kg/m2 s]  Schallkennimpedanz eines Rohrs nach Maa 
Zl  [kg/m3 s]  Längsimpedanz 
Zle  [kg/m2 s]  Schallkennimpedanz eines „lumped element“ 
ZLP  [kg/m2 s]  Eingangsimpedanz einer Lochplatte 
Zw  [kg/m2 s]  Absorbereingangsimpedanz 
 
Griechische Buchstaben 
 
Symbol  Einheit   Beschreibung 
α  [-]   Schallabsorptionsgrad 
α  [-]   Vergrößerung 
α∞   [-]   Hochfrequenz-Grenzwert der Tortuosität 
α   [-]   dynamische Tortuosität 
Γa  [1/m]   Ausbreitungskonstante des Absorbers 
δ  [m]   viskose Grenzschicht 
∂   [-]   partielles Differential 
∂t   [-]   partielles Differential der Zeitvariable 
∂x   [-]   partielles Differential der Ortsvariable 
Δx  [m]   Längeninkrement 
Δp  [Pa]   Druckverlust 
εe  [m]   Längenkorrektur zur Bestimmung der Lochplattenimpedanz 
ε  [J]   Energie des Lennart-Jones-Potentials 
η  [Pa s]   dynamische Viskosität 
VIII 
 
η  [-]   Erregerfrequenz 
κ  [-]   Adiabatenexponent 
λ  [m]   Wellenlänge 
λLz  [-]   Luftzahl  
λRohr  [-]   Rohrreibungszahl 
λstöch  [-]   stöchiometrisches Luft-Brennstoff-Verhältnis  
Λ   [m]   charakteristische viskose Länge 
ν  [m2/s]   kinematische Viskosität 
�� � [-]   Dämpfungsgrad�
Ξ  [Pa s/m2]  Strömungsresistanz 
ΞLP  [Pa s/m2]  Strömungsresistanz einer Lochplatte 
π  [-]   Kreiszahl 
ρ  [kg/m3]   Dichte 
ρ0  [kg/m3]   stationäre Dichte 
ρe  [kg/m3]   effektive Dichte 
ρ´  [kg/m3]   Wechseldichte, i. Allg. Schalldichte 
σA  [10-10 m]  Lennart-Jones-Stoßdurchmesser 
φ   [-]   Porosität 
stφ   [-]   Porosität aufgrund von „sacrificial templates“ 
�� � [°]   Phasenwinkel 
χ  [-]   Strukturfaktor 
ω  [1/s]   Kreisfrequenz 
Ωη  [-]   viskoses Kollisionsintegral 
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1 Einleitung 
Die Stromversorgung in Deutschland ist nach wie vor von fossilen Brennstoffen geprägt. Im Rahmen 
der Reaktion auf den Klimawandel ist es in der Bundesrepublik Deutschland zwar zum Beginn einer 
sogenannten Energiewende gekommen, dennoch sind fossile Brennstoffe im Energiemix (der 
Aufschlüsselung aller verwendeten Energiearten) weiterhin zu 80,3 % [1] enthalten und werden auch 
in naher Zukunft eine wichtige Rolle spielen.  
Im Strommix, analog zum Energiemix die Aufschlüsselung der Stromerzeugung nach 
Bereitstellungsart, ist der Einfluss der Energiewende stärker. Hier konnte 2017 bereits 33,1 % der 
Stromerzeugung durch Erneuerbare Energiequellen gewährleistet werden, während die fossilen 
Energiequellen 66,9 % der Stromerzeugung leisteten [2]. Obwohl der Anteil der regenerativen 
Energien mit 33,1 % im Mittel noch relativ gering ist, führt die ungleiche zeitliche Verteilung ihrer 
Bereitstellung zu neuartigen Problemen, die so bisher nicht zu behandeln waren. Zusätzlich zur 
bereits bekannten, dynamischen Veränderung der Stromnachfrage, deren Befriedigung den Einsatz 
von Grund-, Mittel- und Spitzenlastenergieversorgern erfordert, ist nun auch die Stromerzeugung 
dynamischen Schwankungen unterlegen. Diese Schwankungen sind üblicherweise wetter- und 
tageszeitbedingt und insofern auch bedingt vorhersagbar, erfordern aber dennoch einen größeren 
Regelaufwand als die reine Anpassung an die Nachfrage. Für die Regelung dieser Schwankungen 
werden Stromerzeuger benötigt, die ihre Leistungsabgabe schnell an die veränderten Bedingungen 
anpassen können. Stromspeicher, die alternativ die gleiche Aufgabe übernehmen können, werden in 
Deutschland auch in naher Zukunft nicht genug Strom speichern können, um der erwarteten 
Dynamik zu folgen.  
 
Abbildung 1: Stromverbrauch und -Bereitstellung in Deutschland vom 14.09.2016 bis zum 16.09.2016  [3]. Die rote Linie 
zeigt den Gesamtbedarf. Der Strom aus Gaskraftwerken (hellblau) und Pumpspeicheranlagen (dunkelblau) wird hinter 
der Windenergie Onshore (rosa durchscheinend) gezeigt.  
Gasturbinenkraftwerke, bei eingeschränktem Wirkungsgrad auch in Kombination als Gas- und 
Dampfturbinenkraftwerke (im Folgenden GuD) sind für die dynamische Bereitstellung von Strom gut 
geeignet, da schnelle Laständerungen und Kaltstartzeiten unter 10 min möglich sind [4]. Daher 
wurden sie schon vor der Energiewende im herkömmlichen Strommix als Spitzenlastkraftwerke 
eingesetzt und trugen 2017 mit einem Anteil von 13,3 % zur Stromerzeugung bei [2]. Beispielhaft 
zeigt dies der Verlauf der Stromerzeugung vom 14.09.2016 bis zum 16.09.2016 in Abbildung 1. Es ist 
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zu erkennen, dass die Gaskraftwerke immer dann viel Leistung einspeisen, wenn auch die 
Pumpspeicherkraftwerke Strom zurückführen. Insbesondere die Regelung des täglichen Anstiegs der 
Nachfrage am Morgen (alle drei Tage um 6 Uhr) wird durch eine Erhöhung der Leistung der 
Gaskraftwerke getragen, während die abendliche Nachfrageerhöhung hauptsächlich durch die 
Pumpspeicherkraftwerke aufgefangen wird. Am 16.09. ist gut zu erkennen, wie die Leistung der 
Gaskraftwerke erhöht wird, wenn die Windenergie nicht mehr in vorherigem Maße zur Verfügung 
steht. 
Nachteile von Gaskraftwerken sind ihre niedrigen Wirkungsgrade (bei reinen Turbinenkraftwerken) 
und der im Vergleich zu den Grundlastkraftwerken verhältnismäßig teure Brennstoff.  
Insbesondere wegen der zuvor genannten Vorteile wird jedoch üblicherweise eine Zunahme der 
Energieerzeugung durch Gasturbinen- bzw. GuD-Kraftwerken angenommen [5]. Speziell der 
Totalausstieg aus der Energieerzeugung mittels Kernkraft könnte zu einem erheblichen Mehrbedarf 
an GuD-Kraftwerken führen [6]. Fragestellungen Gasturbinenkraftwerke betreffend sind für die 
Zukunft der Stromversorgung in Deutschland also weiterhin sehr relevant.  
Der Grundsätzliche Aufbau einer stationären Gasturbine wird in Abbildung 2 schematisch dargestellt. 
Die Brennluft wird im Verdichter komprimiert, so dass am Ende des Verdichtungsprozesses der 
maximale Druck (pmax) erreicht wird. Zur Brennkammer hin nimmt dieser hauptsächlich durch 
Druckverluste an den Brennern leicht ab, während die Temperatur in der Brennkammer auf die 
maximale Temperatur (Tmax) erhöht wird. In der Turbine werden die heißen Verbrennungsgase 
entspannt und treiben sie derart an. Turbine und Verdichter sind über ihre Welle gekoppelt, so dass 
ein Teil der in der Turbine umgewandelten Energie für den Antrieb des Verdichters zur Verfügung 
steht.  
 
Abbildung 2: Schematischer Aufbau einer Gasturbine. 
Abbildung 3 zeigt zwei aktuelle Gasturbinen der Siemens AG. Beide haben den oben vorgesellten 
typischen Aufbau einer Gasturbine, unterscheiden sich aber im verwendeten Brennkammertyp. So 
verfügt die SGT5-4000F über eine Ringbrennkammer, die umlaufend von allen Brennern beheizt wird 
und ein großes, durchgehendes Volumen besitzt. Die SGT5-8000H hingegen hat einen Ring von 
sogenannten CAN-Brennkammern (vgl. englisch „Dose“), die jeweils nur einen kleinen Anteil der 
Brenner und deutlich geringere Volumen besitzen. Dies führt in der Brennkammerakustik zu deutlich 
unterschiedlichem Verhalten. Neben den beiden gezeigten Brennkammertypen ist noch die 
Silobrennkammer verbreitet, die üblicherweise senkrecht zur Turbinenachse ausgerichtet ist.  
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Abbildung 3: Linke Seite: SGT5-4000F, Gasturbine mit Ringbrennkammer, 242 MW Leistung [7]. Rechte Seite SGT5-8000H, 
Gasturbine mit CAN-Brennkammern, 296 MW Leistung [8].  
Die Brennkammerakustik selbst wird durch einen Prozess beeinflusst, der im Folgenden als 
thermoakustische Instabilität bezeichnet wird. Die Vorgabe, die Emission von Stickoxiden beim 
Betrieb von Gasturbinenkraftwerken zu reduzieren, führte zur überwiegenden Verwendung magerer, 
vorgemischter Verbrennung [9]. Die Flamme wird üblicherweise in einem durch Drallbrenner 
erzeugten Rückstromgebiet stabilisiert und positioniert. Dennoch kommt es durch den grundsätzlich 
chaotischen Prozess der turbulenten Verbrennung zu unregelmäßig auftretenden, kleineren 
Veränderungen der Flammenfront und damit der Druckexpansion innerhalb der Brennkammer. Diese 
beeinflussen das nachströmende Brenngas und die Verdichterendluft aufgrund unterschiedlichen 
Druckverlustes der Zuströmung unterschiedlich, so dass es zu Abweichungen im Mischungsverhältnis 
kommt. Dieses wiederum hat Auswirkungen auf die Flamme, wodurch ein 
Rückkoppelungsmechanismus gegeben ist. Wie stark diese Rückkoppelung ausfällt, hängt auch mit 
den Eigenfrequenzen des Systems und insbesondere mit der Geometrie der Brennkammer 
zusammen. Während großräumige Brennkammern auch bei tiefen Frequenzen (50 Hz-1000 H) 
anregbar sind, geraten kleinere, separate Brennkammern, wie die der CAN-Typen, bei höheren 
Frequenzen (1000 Hz-7000 Hz) in Resonanz. Die Folgen solcher Rückkoppelungen können 
unterschiedlich schwerwiegend sein. Im schlimmsten Fall muss die Brennkammer durch Lastabwurf 
oder Schnellabschaltung vor ernsthaften Beschädigungen an den Hitzeschilden oder der Turbine 
geschützt werden.    
Zusammenfassend handelt es sich also um eine selbsterregte und -verstärkte Druckschwingung im 
Brenner-Flamme-Brennkammer-System, die durch Größe und Form der Brennkammer beeinflusst 
wird. Da sich diese Druckschwingungen im Frequenz- und Amplitudenbereich von Schallereignissen 
bewegen, wird dieses Verhalten im Allgemeinen als thermoakustische Instabilität bezeichnet. In der 
Vergangenheit hat es eine Vielzahl von Ansätzen gegeben, die thermoakustischen Instabilitäten zu 
verhindern oder zumindest zu reduzieren, um dadurch den sicheren Betriebsbereich der 
betreffenden Gasturbinen zu vergrößern. Diese Ansätze lassen sich in aktive und passive Methoden 
unterteilen. Dabei stehen aktive Methoden für solche Ansätze, die eine beginnende Schwingung 
detektieren und durch geeignete Mittel zu stören versuchen, während passive Methoden Ansätze 
beschreiben, die ohne weitere Regelung thermoakustische Schwingungen reduzieren oder 
unterdrücken. Zu letzter Kategorie zählen insbesondere auch akustische Absorber und Resonatoren, 
die im Rahmen dieser Arbeit näher untersucht werden.  
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Die Grundidee zum Dämpfen thermoakustischer Schwingungen durch poröse Materialien wurde im 
Vorfeld des Antrags auf die Einrichtung des DFG-Graduiertenkollegs "Nichtmetallische poröse 
Strukturen für physikalisch-chemische Funktionen", kurz Porenet, von Christian Eigenbrod, Leiter der 
Arbeitsgruppe Verbrennungstechnologie im Zentrum für angewandte Raumfahrttechnologie und 
Mikrogravitation, im Folgenden ZARM, entwickelt. Die ursprünglich angedachten metallischen 
Schäume wurden zugunsten keramischer Absorber zurückgestellt, insbesondere wegen der 
erwarteten thermischen Belastungen und der Kosten, die für geeignete hochtemperaturfeste 
Legierungen anfallen. Im Rahmen der ersten Phase des Graduiertenkollegs wurde ein 
schallabsorbierendes, keramisches Material auf Basis der Gefriergelierung und durch Ausbrennen 
von Porenbildnern (Blähperlit) entwickelt und charakterisiert [10]. Die Ergebnisse hinsichtlich 
Schallabsorptionseigenschaften unter Normalbedingungen waren bereits zufriedenstellend [11], 
allerdings waren Aussagen über die absorbierende Wirkung bei Brennkammerbedingungen zunächst 
nicht möglich. Parallel zur Materialentwicklung und Charakterisierung erfolgte die simulative 
Erfassung der akustischen Eigenschaften des neuentwickelten Materials. Dies erfolgte zunächst für 
Normalbedingungen auf Basis bekannter Modelle. Nachdem dies erfolgreich abgeschlossen war, 
wurde ein Modell zur Bestimmung der Schallabsorption bei Brennkammerbedingungen 
entwickelt [12]. Dieses Modell wurde durch Messungen in unterschiedlichen Gasatmosphären 
validiert, konnte aber aus Mangel an geeigneten Messgeräten nicht für Drücke über 1,5 bar und 
Temperaturen abseits der Normalbedingungen getestet werden.  
In dieser Arbeit wurde die Anwendung poröser Keramik als Schallabsorber unter 
Brennkammerbedingungen untersucht. Kernthemen waren dabei die simulative Erfassung und 
Bewertung der akustischen Messergebnisse, deren Bereitstellung unter veränderten 
Umgebungsbedingungen, sowie die Generierung von Vorgaben zur Herstellung eines auf die 
Brennkammerbedingungen optimierten keramischen Porenabsorber.   
Zunächst wurde die generelle Eignung von porösen keramischen Strukturen zur Schallabsorption im 
Rahmen des Doktorandenkollegs Porenet untersucht. Hierzu wurden, bereits im Rahmen der 
vorliegenden Dissertation, Untersuchungen an einem atmosphärischen Brenner-Brennkammer-
System mit drall-stabilisierter, magerer Verbrennung und mit unterschiedlich ausgekleideter 
Brennkammer durchgeführt, die für diesen Aufbau den „proof of concept“ erbrachten [13]. 
Anschließend wurde die Forschung im Rahmen des BMWI-Verbundprojekts „Entwicklung von 
Verbrennungstechniken im CEC für klimaschonende Energieerzeugung“ mit der Siemens AG 
fortgesetzt. Dabei ging es zunächst darum, die Herstellungsparameter für die porösen Keramiken auf 
Basis der bestehenden Modellierung zu konkretisieren [14] und diese zielgerichtet herzustellen. Die 
weitere Verbesserung und Neuentwicklung der Materialherstellung fällt in den Rahmen einer 
anderen Dissertation und wird hier nicht näher behandelt.  
Im Rahmen des Verbundprojektes rückte die Frage nach der Genauigkeit der Hochtemperatur- und 
Hochdruck-Schallabsorptionssimulation in den Fokus und konnte mangels geeigneten Messgeräten 
oder Veröffentlichungen zum Vergleich von Messdaten entsprechender Messungen zunächst nicht 
zufriedenstellend beantwortet werden. Um dieses Problem beheben zu können, wurde ein 
Messstand entwickelt, konstruiert und aufgebaut, der den Messbereich für die 
Schallabsorptionsmessungen näher zu den Brennkammerbedingungen von 1600 °C und 20 bar hin 
verschieben sollte. Der Messbereich der Impedanzmessungen konnte dadurch von 
Normalbedingungen und Überdruck bis 500 mbar auf 500 °C und Überdruck bis zu 5 bar erweitert 
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werden. Dies ermöglicht eine deutlich bessere Approximation an die Brennkammerbedingungen. 
Insbesondere die Messung von Impedanzen unter Überdruck stellt eine Neuheit dar.  
1.1 Stand der Technik 
1.1.1 Verbrennung 
Verbrennungsinduzierte Instabilitäten sind mittlerweile gut bekannt und werden entsprechend in 
den üblichen Standardwerken über Verbrennung [15], Gasturbinen [4] oder Verbrennung in 
Gasturbinen [9] beschrieben. Obwohl die Auslöser thermoakustischer Schwingungen grundsätzlich 
bekannt sind, ist die Bestimmung der tatsächlich auftretenden Instabilitäten schwierig und daher 
Thema intensiver Untersuchungen.  
Die reine Existenz thermoakustischer Instabilitäten lässt sich leicht mittels Drucksensoren auch 
außerhalb der Gasturbine, bzw. der Brennkammer, aufzeichnen. Derart lassen sich detaillierte 
Aussagen über die Frequenzstruktur und bei Vielpunkt-Druckmessungen aus dem Innenraum auch 
über die Pegelhöhe und die zugrunde liegenden Schwingungsmoden, treffen. Diese akustischen 
Messungen dienen sowohl der Verifizierung als auch der Kategorisierung der untersuchten 
Instabilitäten, insbesondere in die Frequenzbereiche LFD („low-frequency dynamics“, unterhalb von 
50 Hz), IFD („intermediate-frequency dynamics“, zwischen 50 Hz und 1000 Hz) und HFD („high-
frequency dynamics“, oberhalb von 1000 Hz) [16].  
Eine Fragestellung bei der Untersuchung thermoakustischer Instabilitäten ist, was in den einzelnen 
Phasen der Instabilität in der Flamme vor sich geht. Hierzu wurden detaillierte Untersuchungen 
sowohl an Modellbrennkammern mit Fenstern [17, 18] als auch an Gasturbinen mit entsprechend 
aufwändig montierten optischen Zugängen [19] durchgeführt. Die dabei verwendeten 
Messmethoden reichen von Laser-Doppler-Anemometrie zur Bestimmung von Partikelbewegungen 
bis zur Chemilumineszenz- und Laserinduzierter Fluoreszenzspektroskopie zur Bestimmung einzelner 
Stoffkonzentrationen sowie Raman-Spektroskopie zur Bestimmung von 
Stoffkonzentrationsverteilungen. Einen besonders direkten Einblick ermöglichen dabei 
Brennerstände wie die HBK-S des DLR in Stuttgart die fast vollständig verglast einen optimalen 
Zugang für die genannten Messverfahren bietet [20]. 
Ein weiterer diagnostischer Ansatz ist die akustische Vermessung von einzelnen Bauteilen des 
thermoakustischen Systems. Dabei werden Modellbrennkammern betrachtet und in die einzelnen 
Abschnitte vom Zustromplenum über Brenner, Flamme und die Brennkammer aufgeteilt. Von diesen 
wird mittels der „two source-location method“ die jeweilige Transfermatrix erstellt, die die 
Veränderung des Schalldrucks beim Durchgang durch das jeweilige Element beschreibt. Während die 
geometrisch erfassbaren Abschnitte der Modellbrennkammern analytisch beschrieben und mit den 
Messwerten abgeglichen werden können, muss für die Flamme eine numerische Interpretation 
gefunden werden. Diese sogenannte Flammenfunktion ist Ergebnis aufwendiger Forschung und 
jeweils Einzellösung für die betrachtete Brenner-Brennkammer Konfiguration [21].  
Nach der Diagnose ist die Bekämpfung thermoakustischer Instabilitäten ein viel untersuchtes Thema. 
Für die wissenschaftliche Analyse ist zunächst ein Versuchsaufbau nötig, in dem sich 
thermoakustische Instabilitäten überhaupt erzeugen lassen. Dies ist nicht trivial und führt im 
Allgemeinen zu Anlagen, die ein anderes Instabilitätsverhalten zeigen, als in der Anwendung in 
stationären Gasturbinen auftritt. Einfaches Beispiel für einen derartigen Versuchsaufbau ist der im 
ZARM entwickelte ZARM-Drall-Brenner [22], der zusammen mit einer keramischen 
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Brennkammer [23] in bestimmten Betriebszuständen thermoakustische Instabilitäten zeigt. 
Elaboriertere Brenner-Brennkammer Versuchsstände erlauben das Beobachten der Flamme durch 
Quarzfenster [24] und die Modulation der resonanten Frequenzen durch Veränderung der 
akustischen Reflektion des Vormischbereichs [25].  
Die verschiedenen Ansätze zur Bekämpfung thermoakustischer Instabilitäten lassen sich zunächst in 
aktive und passive Methoden unterteilen. Das einfachste Beispiel einer aktiven Methode ist die 
Reduzierung der Leistung bis hin zur Schnellabschaltung. Da diese Lösung in höchstem Maße 
unerwünscht ist, gibt es eine Reihe geeigneterer Maßnahmen, aktiv auf Instabilitäten zu reagieren. 
Die aktive Instabilitätskontrolle (AIC), bei der eine beginnende Instabilität durch gegenphasige 
Anregung gestört wird, entwickelte sich aus Versuchen in Rijke-Rohren [26], die die generelle 
Anwendbarkeit zeigten über kleinere Brenner [27], deren Anregung noch mit Lautsprechern erfolgte, 
über die Einführung von mechanischen Anregungsmechanismen [28] bis hin zum Übergang der 
Anwendung in stationäre Gasturbinen [29] , Flug- [30] sowie Raketentriebwerken [31]. Dabei muss 
die Anregung nicht notwendigerweise in einem der Massenströme zum Brenner (Verdichterendluft 
oder Brennstoff) erfolgen, sondern kann auch mittels Injektoren direkt in die Flamme erfolgen. 
Zuzüglich der gegenphasigen Wärmefreisetzung wird dabei mit der mechanischen Störung der 
angeregten Flamme ein weiterer zur Reduzierung der Instabilität beitragender Effekt genutzt [32]. Es 
wurde weiterhin festgestellt, dass die Anregung nicht notwendigerweise in exakter Gegenphase 
erfolgen muss, sondern auch größere Abweichungen im Frequenzgang noch zu erheblichen 
Reduzierungen der Instabilitäten führen [26, 27]. Eine sehr ausführliche Zusammenfassung zu 
verschiedenen Methoden der aktiven Stabilitätskontrolle findet sich in [33].     
Im Bereich der passiven Methoden gibt es eine Fülle von Möglichkeiten. Als nullter Ansatz kann die 
Entfernung möglichst aller als Auslöser der Instabilitäten zur Verfügung stehenden Einflüsse 
betrachtet werden. Hierzu zählen insbesondere die Brennstoffeindüsung und die Vormischung, da 
ein inhomogenes Gemisch automatisch zu einer inhomogenen Wärmefreisetzung führt, die 
wiederum einer der Auslöser für den Rückkoppelungseffekt ist. Ansätze für eine bessere 
Homogenisierung zielen daher wie in [34] auf eine Variation der Position des Treibstoffinjektors oder 
eine bessere Mischung des Brennstoffes mit der Luft. Auch Turbulenzen in der Verbrennungsluft 
können sich auf die Gemischbildung auswirken und zu Inhomogenitäten führen. Eine mögliche 
Lösung für dieses Problem sind Strömungsgleichrichter wie Honeycombs oder metallische 
Schäume [35].  
Beim Übergang vom Laborbrenner zur stationären Gasturbine zeigt sich allerdings, dass mit der 
komplexen Geometrie, der größeren Anzahl an Brennern und der größeren Energie im System eine 
Vielzahl von Auslösern ausgeschaltet werden müsste. Insbesondere die großen Bandbreiten, in 
denen es zu Verbrennungsschwingungen kommen kann, sind nur mit den oben genannten Schritten 
schwer in den Griff zu bekommen. Hier setzt eine weitere passive Maßnahme zur Reduzierung 
thermoakustischer Instabilitäten an: Der Einsatz akustischer Elemente zur Dämpfung oder 
Verstimmung des Systems um derart dem Rückkoppelungsprozess Energie zu entziehen. Die 
einfachste Form eines derartigen Resonators in Form von Lochplatten vor offenem und 
gegebenenfalls durchströmtem Volumen wurde vielfältig untersucht [36-38] und gehört 
insbesondere in der Abgasführung bei Automobilen zum Stand der Technik. Die Übertragung auf 
stationäre Gasturbinen scheitert unter anderem an den extremen Einsatzbedingungen, die den 
großflächigen Einsatz von Lochplatten impraktikabel machen. 
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In eingekapselter Form können Lochplatten allerdings mit relativ geringem Kontakt zum Heißgas an 
die Brennkammer eingesetzt und derart als Helmholtz-Resonatoren benutzt werden. Helmholtz-
Resonatoren wirken dabei durch die Kombination eines federnden Luftvolumens und der in den 
Verbindungslöchern angeregten Masse und wurden in dieser, sowie in der klassischen Form (mit nur 
einem Verbindungsloch), vielfältig untersucht. Sie ermöglichen in einem begrenzten Frequenzband 
eine große Absorptionsleistung und sind was die Schalldämpfung in Gasturbinen betrifft heute Stand 
der Technik. In [39] wird die erfolgreiche Anwendung eines verstellbaren Helmholtz-Resonators auf 
einen Einzelbrenner gezeigt. Der zunächst rechnerischen Annäherung an die stationäre Gasturbine in 
Form eines modellierten „proof of concept“ [40] folgte der tatsächliche Einsatz in stationären 
Gasturbinen bspw. im italienischen Verbrennungsforschungszentrum Gioia del Colle [41]. Abbildung 
4 zeigt die dort verwendeten Helmholtz-Resonatoren sowie ihre Anordnung um die 
Ringbrennkammer herum. Die weiterhin intensive Forschungsarbeit der Industrie zeigt sich auch in 
der Vielzahl an Patenten, die den Einsatz von Helmholtz-Resonatoren in Gasturbinen zum Thema 
haben [42-44].  
 
Abbildung 4: Linke Seite: Zwei Helmholtz-Resonatoren die für Tests an stationären Gasturbinen verwendet wurden. Der 
linke Resonator war ein Vorabmodell, während der rechte Resonator auf Basis von Berechnungen und Vorversuchen 
optimiert wurde. Rechte Seite: Versuchsanordnung der Helmholtz-Resonatoren um die Ringbrennkammer herum.  Beide 
Bilder aus [41].  
Ein Übergang zwischen aktiven und passiven Maßnahmen wird in [45] gezeigt. Durch die dynamische 
Anpassung der (passiven) Brennkammer-Impedanz an die Verhältnisse in der Brennkammer durch 
akustische Aktuatoren wird eine Reduzierung der Instabilitäten erzielt. Das System kann 
gewissermaßen akustisch derart verstimmt und damit die Resonanzfrequenzen so verschoben 
werden, dass die Rückkoppelung zusammenbricht.  
Nicht zuletzt der Erfolg der passiven Instabilitätskontrolle durch Helmholtz-Resonatoren begründete 
den Ansatz, im Rahmen des DFG geförderten Graduiertenkollegs Porenet die Dämpfung in der 
Brennkammer durch poröse Keramik zu untersuchen [10, 13]. Die dabei erbrachten positiven 
Ergebnisse waren Grundlage für die Teilnahme an dem BMWI geförderten Projekt „Entwicklung von 
Verbrennungstechniken im CEC für klimaschonende Energieerzeugung“ Phase 1 bis 3, in dessen 
Rahmen diese Dissertation entstand. 
1.1.2 Akustik 
Die Auseinandersetzung mit Luftschall in Form von hörbaren Tönen wird bereits seit der Antike 
betrieben. Viele heutzutage gut bekannte Effekte wurden schon lange vor einer möglichen 
wissenschaftlichen Erklärung erkannt und benutzt. So wurde die Verwendung von Helmholtz-
Resonatoren spätestens durch Vitruv im letzten vorchristlichen Jahrhundert beschrieben [46], lange 
bevor Helmholtz ihre zugrundeliegende Physik erklären konnte [47]. Auch das umfangreiche Werk 
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von Rayleigh [48, 49] und dessen Nutzen für die heutige Forschung basiert zu großen Teilen auf der 
erstmaligen wissenschaftlichen Beschreibung und dem gewissenhaften Zusammentragen zum Teil 
schon lange beobachteter akustischer Phänomene. Die Akustik ist somit ein weites Feld, von dem im 
Folgenden nur der Teil betrachtet wird, der im Rahmen dieser Arbeit eine Rolle spielt.   
Die einfachsten Modelle zur Beschreibung der Schallabsorption sind empirischer Natur und gelten 
üblicherweise nur für eine Materialsorte (bspw. Faserabsorber [50]). Diese wurden im 
wissenschaftlichen Diskurs weiter verfeinert und können für die betreffenden Materialien zu sehr 
guten Übereinstimmungen mit den Messwerten führen [51, 52]. Ihre Grenze erreichen diese Modelle 
bei Körpern, die keine einheitliche innere Struktur besitzen, bzw. über den Querschnitt in ihrer 
Struktur stark variieren. Weiterhin können neue Materialien erst nachträglich durch Messkampagnen 
qualifiziert werden, was für die Materialentwicklung hinderlich ist. 
Für die Materialentwicklung interessanter sind Ansätze, die den betrachteten Körper und die 
physikalischen Vorgänge genauer betrachten und derart schon vor der Erstellung von Prototypen 
eine gewisse Abschätzung der benötigten akustischen Parameter ermöglichen. Exakte Modelle, wie 
das von Biot [53, 54] ermöglichen zwar die vollständige Beschreibung des Problems, erfordern dafür 
jedoch schwierig oder nicht direkt bestimmbare Eingangsparameter oder sind rechenintensiv. Als 
Mittelweg stehen phänomenologische Modelle zur Verfügung, die versuchen, nur relevante Größen 
zu berücksichtigen und trotzdem für eine größere Materialgruppe gültig zu bleiben. Einige davon 
werden innerhalb dieser Arbeit im Kapitel 3.2 näher betrachtet:  
Die den Simulationen für die Hochtemperatur- und Hochdruckmodellierung zu Grunde liegende 
Theorie wurde ursprünglich zur Bestimmung der Schallabsorption von Rohrbündeln entwickelt, die  
mit den vorhandenen Methoden nicht ausreichend gut beschrieben werden konnten [55]. Dabei 
wurde insbesondere die Unterscheidung von Flächen- und Volumenporosität eingeführt, aus der die 
Definition eines Strukturfaktors folgt. Die Basis für die in dieser Arbeit verwendeten Version findet 
sich in [56]. Dort und im Folgenden wird sie als „Theorie des homogenen Mediums“ (THM) 
bezeichnet. Eine andere Herleitung führt zum gleichen, als „Theorie des quasi-homogenen Mediums“ 
bezeichneten, Modell [57].  
Ein im Verlaufe der Arbeit auch näher untersuchtes Modell ist das von Johnson-Champoux-Allard [58, 
59], das die akustischen Kennwerte auf Basis von dynamischer Tortuosität und Massenmodul 
bestimmt. Der postulierten höheren Genauigkeit stehen schwierig bis unsicher zu bestimmende 
Eingangsparameter gegenüber. Insbesondere die Beschreibung von Lochplatten lässt sich mit den 
Methoden des Johnson-Champoux-Allard-Modells gut mit der Modellierung poröser Materialien 
verbinden [60], was im weiteren Verlauf der Arbeit näher vorgestellt werden wird.  
Neben der akustischen Modellierung spielt auch die akustische Charakterisierung von Absorbern eine 
wichtige Rolle. Die Verwendung von Impedanzrohren zu diesem Zweck ist mittlerweile technischer 
Standard. Die grundlegende Theorie wird bspw. in [61] beschrieben. Technischer Aufbau und Einsatz 
sind normiert [62] und der Norm entsprechende Produkte sind auf dem freien Markt erhältlich [63, 
64]. Neben den der Norm entsprechenden Impedanzrohren gibt es gerade im wissenschaftlichen 
Betrieb auf die speziellen Bedürfnisse zugeschnittene Versionen, wie solche mit zusätzlichem 
Mikrofon hinter der Probe [65], um neben dem Schallabsorptionsgrad weitere Größen wie den 
Übertragungsverlust („transmission loss“) messen zu können. Abbildung 5 zeigt ein beispielhaft für 
größere Probenquerschnitte geeignetes Impedanzrohr.   
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Abbildung 5: Impedanzrohr mit Lautsprecher (rechts), Messrohr mit fünf Mikrofonpositionen (Mitte) sowie Probenhalter 
(links). 
Darüber hinaus wurden Impedanzrohre auch derart angepasst, dass Messungen unter von 
Umgebungsbedingungen abweichenden Messparametern durchgeführt werden konnten. In [66] 
wird ein Messstand vorgestellt, der bis auf 500 °C beheizt werden kann und zur Charakterisierung 
von Faserabsorbern verwendet wird. Ein weiteres detailliertes Beispiel für den technischen Aufbau 
eines beheizbaren Messstandes gibt [21]. Der Messstand dient zur Bestimmung der Transfermatrix 
des untersuchten Drallbrenners und ist in der Lage, während dessen Betriebes zu messen. Dies 
ermöglicht unter anderem die Bestimmung der Flammenübertragungsfunktion, die analytisch nicht 
greifbar und daher schwierig zu modellieren ist. Die Bestimmung und Verwendung von 
Transfermatrizen ist intensiv untersucht und dokumentiert [67-70]. 
1.1.3 Vorausgehende Arbeiten 
Einige der Arbeiten der Arbeitsgruppe Verbrennungstechnologie des ZARM wurden im 
vorhergehenden Literaturüberblick bereits vorgestellt. Insbesondere auf die Dissertation von Frank 
Giese soll hier noch einmal eingegangen werden. Er stellte ein keramisches Material vor, dass sowohl 
eine hohe Porosität und damit einhergehend eine geringe Strömungsresistanz (längenbezogener 
Strömungswiderstand in einem porösen Medium) aufwies, als auch in großen Abmessungen 
reproduzierbar hergestellt werden konnte [11]. Dies war eine wichtige Voraussetzung für die weitere 
Forschung, auch wenn für diese Dissertation letztendlich Material auf der Basis anderer 
Herstellungsverfahren verwendet wurde. Das vorgestellte Modell zur Validierung der Messwerte 
wurde zur Anwendung unter Hochtemperatur und Hochdruck erweitert [12]. Dabei wurde die 
Erwartung geäußert, dass bei geeigneter Materialauswahl die Schallabsorption auch in 
Brennkammern stationärer Gasturbinen realisierbar sei. Die Dissertation von Frank Giese [10] geht, 
insbesondere das Modell und seine Eingangsparameter betreffend, noch weiter ins Detail. In deren 
Rahmen fiel auch der Aufbau des ZARM-Drall-Brenners und der später hinzugefügten schallharten 
keramischen Brennkammer, die für die vorliegende Arbeit verwendet wurden. 
1.2 Zielsetzung der Arbeit 
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit soll die aufgestellte These, dass thermoakustische Instabilitäten 
durch poröse Absorber gedämpft werden können, belegt und zur praktischen Anwendung gebracht 
werden. Dies beinhaltet auf der theoretischen Seite die Verbesserung und Validierung des bereits 
bekannten Modells der Theorie des homogenen Mediums und dessen Vergleich mit anderen 
Modellen und Messwerten. Auf der praktischen Seite soll der Nachweis erbracht werden, dass der 
Einbau von Porenabsorbern tatsächlich zu einer Verbesserung der Brennkammerakustik, bzw. im 
Idealfall zu einer Reduzierung thermoakustischer Instabilitäten führt. Gelingt dies, könnten die 
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derzeit verwendeten metallischen Helmholtz-Resonatoren ersetzt und dadurch die bisher benötigte 
Kühlluft eingespart werden. Zuzüglich eines möglicherweise vergrößerten stabilen Betriebsbereichs 
ergäben sich dadurch spürbare Effizienzsteigerungen.   
1.2.1 Vorgehen 
Das erste Ziel der Arbeit war, die Wirksamkeit von Porenabsorbern zur Vermeidung 
thermoakustischer Instabilitäten experimentell zu belegen. Hierzu wurde der in vorhergehenden 
Projekten aufgebaute ZARM-Drall-Brenner verwendet, der, mit unterschiedlichen Brennkammern 
identischer Geometrie ausgestattet, deren Wirkung auf die Verbrennung zu untersuchen erlaubte. 
Um die Anregung thermoakustischer Instabilitäten zu gewährleisten, wurde eine der verwendeten 
Brennkammerauskleidungen schallhart ausgelegt. Anschließend sollte der Betriebsbereich des 
ZARM-Drall-Brenners bestimmt werden, in welchem dieser zu Instabilitäten neigt. Durch den Einsatz 
einer schallabsorbierenden Brennkammerauskleidung sollten diese Instabilitäten schließlich 
reduziert oder unterdrückt werden, ohne dass zugleich andere Betriebsbereiche neue Instabilitäten 
hervorrufen. Der erfolgreiche Abschluss dieser Untersuchung motivierte die weiteren 
Untersuchungen. 
Für die anschließende Unterstützung der Weiterentwicklung keramischer Porenabsorber wurde das 
bereits bestehende Modell der Theorie des homogenen Mediums erweitert und bestehende 
Schwachstellen untersucht und wenn nötig korrigiert. Verschiedene Anwendungsszenarien 
erforderten die Implementierung und Untersuchung von geschichteten Absorbern, sowie solchen mit 
Lochplatten vor der Absorberschicht, so dass schließlich ein vielseitig verwendbares 
Schallabsorptionsmodell zur Verfügung stand.  
Dieses erweiterte Modell konnte nun verwendet werden, um zu gegebenen Anwendungsszenarien 
optimale Absorberparameter zu bestimmen. Um die Anwendung dieser optimalen Parameter zu 
ermöglichen, wurde ein weiteres Modell erstellt, das den Zusammenhang zwischen Zielparametern 
und Einschränkungen der Materialherstellung herstellte und aus den optimalen Absorberparametern 
optimierte Herstellungsvorgaben machte.   
Da der Einsatztest der derart entwickelten keramischen Porenabsorber in den dem 
Anwendungszenario entsprechenden Umgebungsbedingungen nur in industriellen Testfeldern 
möglich wäre und dort erlangte Ergebnisse üblicherweise strengen Einschränkungen bei der 
Veröffentlichung unterliegen, sollte eine Validierung der Simulation für erhöhten Druck und erhöhte 
Temperatur durch den Aufbau eines entsprechenden Teststands am ZARM ermöglicht werden. Zu 
diesem Zweck wurde ein neues Impedanzrohr konstruiert, das Messungen bei veränderten 
Umgebungsbedingungen ermöglichte. Die hierbei erlangten Messwerte wurden zur Bewertung der 
Genauigkeit des entwickelten Schallabsorptionsmodells herangezogen. 
1.3 Aufbau der Arbeit 
An diese Einleitung anschließend folgen vier weitere Kapitel, deren Inhalt hier zum besseren 
Überblick kurz zusammengefasst wird:  
In den Grundlagen werden die für die durchgeführten Arbeiten notwendigen theoretischen 
Grundlagen zusammengetragen. Dazu gehören thermoakustische Instabilitäten, die Definition 
akustischer Grundgrößen und von ihnen abgeleitete Konzepte sowie Grundlagen der akustischen 
Impedanz- und Transfermatrixtheorie. Ein abschließender Abschnitt definiert für die Simulation 
benötigte Materialparameter.   
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Im Kapitel Experimente und Methoden werden die verwendeten Modelle und experimentellen 
Aufbauten vorgestellt. Die Modellierung beschäftigt sich zunächst mit der grundlegenden 
Beschreibung der die Schallabsorption bestimmenden Absorberkennwerte. Es folgt die Bestimmung 
der Absorberkennwerte durch Verwendung verschiedener Literaturmodelle, sowohl für poröse 
Absorber als auch für Lochplatten und schließlich auch für beliebige Kombinationen untereinander. 
Der Abschnitt Experimente beinhaltet die Bestimmung der akustischen Impedanz von verschiedenen 
ausgewählten Schallabsorbern. Desweiteren wird der Aufbau eines unter Überdruck betreibbaren 
Impedanzrohrs beschrieben. Schließlich wird der Messaufbau vorgestellt, der den Einsatz poröser 
keramischer Hitzeschilde in einer Testbrennkammer ermöglichte.  
Das Kapitel Ergebnisse und Diskussion fasst die eigentlichen in dieser Arbeit erzielten Ergebnisse 
zusammen und stellt sie in Zusammenhang. Dabei werden zuerst die Ergebnisse der 
Schallabsorptionsmessung von Steinwolle sowie zwei keramischen Proben, sowohl unter 
Normalbedingungen als auch unter erhöhtem Umgebungsdruck, gezeigt. Innerhalb des Abschnittes 
Diskussion werden die Simulationsergebnisse untersucht. Dabei wird unter anderem die Korrelation 
von Strömungsresistanz und Druck festgestellt und die Ergebnisse der Schallabsorptionsmessung mit 
den Simulationsergebnissen verglichen. Weiterhin wird eine Möglichkeit zur Ableitung von 
Herstellungsvorgaben für poröse Keramiken aus der Simulation hergeleitet. Schließlich werden die 
Ergebnisse der Untersuchung der Lärmentwicklung in einer mit porösen keramischen Hitzeschilden 
ausgekleideten Testbrennkammer vorgestellt.   
Im Kapitel Zusammenfassung und Ausblick werden die in dieser Arbeit gewonnenen Erkenntnisse 
zusammengefasst und eingeordnet. Abschließend werden mögliche an diese Arbeit anschließende 
Forschungsthemen vorgeschlagen.  
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2 Grundlagen 
Im Folgenden werden die für die durchgeführten Arbeiten notwendigen theoretischen Grundlagen 
zusammengetragen. Ein einleitender Abschnitt beschäftigt sich kurz mit der thermoakustischen 
Instabilität, der weitaus größere Abschnitt ist jedoch den verschiedenen Facetten der verwendeten 
akustischen Theorie gewidmet.  
2.1 Verbrennung 
Auf die Theorie der Verbrennung wird in dieser Arbeit nicht im Detail eingegangen. Für das 
Verständnis der Versuche zum Einsatz von keramischen Brennkammern in einer Test-Brennkammer 
ist allerdings die Kenntnis der Luftzahl λLz hilfreich. Diese bietet eine Möglichkeit, Angaben über das 
Verhältnis der an der Verbrennung beteiligten Luft- und Brennstoffmengen zu machen und dies 
sogar vom betreffenden Brennstoff unabhängig. Zunächst wird als stöchiometrisches 
Mischungsverhältnis λstöch die Mischung definiert, bei der für die Verbrennung exakt so viel Luft zur 
Verfügung steht, wie für die theoretische Konsumierung der gesamten Brennstoffmenge benötigt 
wird.  
 ( )
Brennstoff
Luft
stöch
stöchiometrisch
m
mλ =


 (2.1) 
Dabei stehen ṁLuft und ṁBrennstoff für die zur Aufrechterhaltung des stöchiometrischen Verhältnisses 
notwendigen Luft- und Brennstoffmassenströme.   
Mittels dieses Mischungsverhältnisses kann λLz folgendermaßen definiert werden [15]: 
 Brenn
Luft
Lz
stöc
stoff
h
m
m
λ
λ
=


 (2.2) 
Hier stehen ṁLuft und ṁBrennstoff wieder für Luft- und Brennstoffmassenströme, allerdings ohne die 
Forderung nach Stöchiometrie. Sind sie gerade so gewählt, dass Stöchiometrie herrscht, folgt daraus 
dass die Luftzahl λLz gleich eins ist.  
Die Luftzahl ermöglicht die einfache Einteilung der Mischungsverhältnisse in jene mit Luft- und solche 
mit Brennstoffüberschuss. Steht mehr Luft zur Verfügung, als zur stöchiometrischen Verbrennung 
benötigt wird, ist λLz größer als 1. In diesem Fall wird von magerer Verbrennung gesprochen. Ein 
Überhang an Brennstoff führt dazu, dass λLz kleiner als 1 ist. Dieser Fall wird als fette Verbrennung 
klassifiziert. Entsprechend bedeuten Begriffe wie „anfetten“ eine Reduzierung der Luftzahl (häufig 
durch Zugabe von Brennstoff) und „abmagern“ eine Erhöhung der Luftzahl (meist durch Zugabe von 
Luft).  
2.2 Thermoakustische Instabilität 
Der Begriff der Thermoakustik ist in der Literatur vielfältig belegt und steht nicht immer mit 
Verbrennung in Zusammenhang. Grundsätzlich werden damit solche Phänomene beschrieben, bei 
denen durch Wärmeaustausch Druckschwankungen hervorgerufen werden. Entsprechend tritt der 
Effekt auch in geschlossenen Systemen und sehr kalten Medien auf, wie in [71] mit auf unter 2,19 K 
gekühltem Helium demonstriert. Die ersten Beobachtungen erfolgten jedoch deutlich früher, so 
werden von Rayleigh [49] verschiedene thermoakustische Phänomene wie das Entstehen von Tönen 
beim Glasblasen (durch die Temperaturdifferenz zwischen Blasrohr und heißem Glasrohling), die so 
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genannten „singenden Flammen“ (Wasserstoffflammen in Glasröhren) sowie das Rijke-Rohr (ein an 
beiden Enden offenes Rohr wird an einem Ende durch eine Flamme erhitzt, nach dem Entfernen der 
Flamme entsteht ein Ton) beschrieben und eine erste wissenschaftliche Erklärung für die 
beobachteten Phänomene erbracht. Diese beschränkte sich zunächst auf die Aussage, dass die 
akustische Schwingung genau dann verstärkt wird, wenn das betreffende Medium im Moment der 
größten Verdichtung eine Erwärmung erfährt oder im Moment der größten Entspannung Wärme 
abgibt und umgekehrt. Dieser Ansatz wurde verallgemeinert und ist heutzutage als Rayleigh-
Kriterium bekannt. Für eine Brennkammer kann es nach [15] folgendermaßen dargestellt werden:  
 ´( ) ( )d 0p t Q t t >∫   (2.3) 
Ist innerhalb einer Periodendauer das Produkt aus Druckschwankung p´(t) und Wärmefreisetzung 
Q (t) positiv, so kann es zu thermoakustischer Instabilität kommen.  
Auf eine Gasturbine übertragen wird das Kriterium zunächst lokal für einzelne Flammenbereiche 
betrachtet, so dass auch Druckschwankung und spezifische Wärme lokale Terme erhalten und dann 
im Rahmen eines Volumenintegrals über die gesamte Brennkammer ausgewertet [4]. Statt der 
Ungleichung in (2.3) wird für das Rayleigh-Kriterium nun folgende Formulierung gewählt:  
 ( ) ( )
Brennkammer
, , , , ,´ 0, d d
V
x y z t Q x y z t tp V >∫ ∫   (2.4) 
Wie oben gilt auch hier, dass Instabilität nur möglich ist, wenn der Ausdruck größer null ist und sie 
ausgeschlossen ist für Werte kleiner null. Ist das Rayleigh-Kriterium erfüllt, kommt es allerdings nicht 
grundsätzlich zu Instabilitäten, da kleinere Anregungen durch Reibungsverluste kompensiert werden 
können. Es liegt also im Interesse des Gasturbinenentwicklers, das Rayleigh-Kriterium möglichst klein 
zu halten und die innere Dämpfung des Systems zu erhöhen.  
Aus dem Rayleigh-Kriterium können bereits verallgemeinerte Ansätze zur Dämpfung 
thermoakustischer Instabilitäten abgeleitet werden. Diese Ansätze sind im Einzelnen: 
1. Den Betrag des Druckterms p´(x,y,z,t) möglichst gering halten. 
2. Den Betrag des Wärmefreisetzungsterms Q (x,y,z,t) möglichst gering halten.  
3. Die Phasenlage zwischen Druck und Wärmefreisetzung derart anpassen, dass positive 
Druckamplituden auf geringe Wärmefreisetzung und hohe Wärmefreisetzung auf negative 
Druckamplituden fällt.   
Der letzte Ansatz lässt sich im Allgemeinen nicht erfüllen. Dies liegt einerseits an der großen Dynamik 
des Systems, die eine sehr komplexe Anpassung von Druck- und Wärmefreisetzungsterm erforderte 
und andererseits an den eingeschränkten technischen und betriebswirtschaftlichen Möglichkeiten, 
Schalldruck und Wärmefreisetzung derart signifikant zu beeinflussen.  
Der zweite Punkt führt zu Forderungen einer möglichst gleichmäßigen und ungestörten Verbrennung 
und einem geringen Temperaturgradienten an den Flammengrenzen. Diese Anforderungen sind 
zumindest teilweise erfüllbar und können durch Brennerauslegung und Flammenpositionierung 
positiv beeinflusst werden.  
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Die Reduzierung des Druckterms könnte einerseits bei der Entstehung erfolgen, im Gegensatz zur 
Wärmefreigabe wegen der speziellen Eigenschaften von Luftschall aber auch am Rand oder sogar 
außerhalb der Brennkammer. Dies ermöglicht insbesondere den Einsatz von Schallabsorbern an den 
Rändern der Brennkammer, um durch die Reduzierung von p´(x,y,z,t) sowie der generellen Erhöhung 
der akustischen Dämpfung des Systems thermoakustische Instabilitäten zu unterdrücken.  
2.3 Akustische Theorie 
2.3.1 Grundgrößen  
Auch wenn uns allen die täglichen Auswirkungen von Schallereignissen bekannt sein sollten, sind die 
grundlegenden Definitionen nicht allgemein bekannt und werden daher hier noch einmal 
zusammengefasst. Mit Schall wird die Ausbreitung einer leichten Störung eines statischen Zustands, 
die sich wellenartig fortpflanzt, beschrieben. Das geläufigste Beispiel hierfür ist ein Geräusch (eine 
leichte Druckstörung), das sich in der Umgebungsluft (den statischen Luftdruck überlagernd) 
ausbreitet. Dabei bewegt sich das Medium nicht von der Stelle, stattdessen werden die einzelnen 
Elemente des Mediums der Reihe nach in Schwingung versetzt. Die Wiederholrate dieser Schwingung 
beschreibt dabei die Tonlage des Geräusches und wird als Frequenz bezeichnet. Üblicherweise kann 
ein Geräusch allerdings nicht mit einer Frequenz allein beschrieben werden, da die meisten 
Geräusche aus einer Überlagerung mehrerer Frequenzen bestehen. Geräusche, die nur aus einer 
einzelnen Frequenz bestehen, werden im Folgenden als Töne bezeichnet, da sie einige spezielle 
Eigenschaften haben.  
Die im Beispiel genannte Druckstörung wird im Folgenden als Schalldruck p´ bezeichnet, der statische 
Luftdruck mit p0. Eng mit dem Schalldruck verknüpft ist die Schallschnelle v´. Während der 
Schalldruck die Kraft beschreibt, die im Medium übertragen wird, beschreibt die Schallschnelle die 
mittlere Geschwindigkeit, mit der Teilchen im Medium um ihre Ruhelage schwingen. Dieses 
Schwingen wiederum bedingt eine Dichtewelle um den statischen Luftdruck ρ0 herum, deren 
Wechselgröße mit ρ´ bezeichnet wird. Somit lassen sich Druck, Dichte und Schnelle innerhalb eines 
gasförmigen Mediums folgendermaßen beschreiben: 
 
ρ ρ ρ
= +
= +
+=
0
0
0
( , )
(
( )
´
´
, )
, ´
x
p x t p p
v x v v
t
t  (2.5) 
Dabei sind die statischen Größen p0 und ρ0 sehr viel größer als die Wechselgrößen p und ρ. Während 
der Luftdruck unter Normalbedingungen bei p0 = 101325 Pa liegt, beträgt der Schalldruck bei der 
Schmerzgrenze des Menschen je nach Quelle zwischen p´ = 20 Pa [72] und p´ = 200 Pa [57]. Wird als 
Referenz die Hörschwelle gewählt, wie es für die Umrechnung des Schalldrucks in den 
Schallleistungspegel üblich ist, beträgt der Referenzwert nur p´ = 20 μPa, ein Bruchteil der statischen 
Größe.  
Für die Schallschnelle gilt diese Aussage nicht absolut, da häufig ein unbewegtes Medium betrachtet 
wird, in dem die statische Geschwindigkeit konstant null ist. Die Schallschnelle bei der Schmerzgrenze 
des Menschen (hier p´ = 200 Pa) ergibt einen Wert von v´ = 0,5 m/s, der auch gemessen an 
Luftbewegungen einer leichten Brise der Windstärke 2 gemäß der Beaufort-Skala mit v0 = 1,6- 3,4 m/s 
nicht als sehr viel kleiner angenommen werden kann.  
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2.3.1.1 Schallgeschwindigkeit 
Während die Schallschnelle die Geschwindigkeit der Elemente des Mediums um ihre Ruhelage 
beschreibt, wird mit der Schallgeschwindigkeit die Geschwindigkeit des Schallereignisses durch das 
Medium hindurch bezeichnet. Sie beschreibt also die Geschwindigkeit, die sich durch das 
fortlaufende Anstoßen der Elemente des Mediums ergibt. Die Schallgeschwindigkeit c0 ist 
folgendermaßen definiert [57]: 
 
0
0
0
0
mol
c
c
p
R T
M
κ
ρ
κ
=
=
 (2.6) 
Dabei steht κ für den Adiabatenexponent, R für die allgemeine Gaskonstante, Mmol für die molare 
Masse und T für die absolute Temperatur des Mediums. Es ist offensichtlich, dass die 
Schallgeschwindigkeit sowohl von dem betreffenden Medium, als auch von der Temperatur dieses 
Mediums abhängig ist. Der Umgebungsdruck spielt hingegen in den betrachteten Größenordnungen 
nur eine untergeordnete Rolle, da für diese sich Druck und Dichte proportional verhalten.  
Eine häufig verwendete Vereinfachung, die Temperaturabhängigkeit der Schallgeschwindigkeit 
abzubilden, erfolgt durch die Bestimmung einer Referenzschallgeschwindigkeit bei einer festgelegten 
Temperatur, bspw. unter Normalbedingungen (hier 293,15 K). Mittels dieser 
Referenzschallgeschwindigkeit c0;293,15 kann mit der Umformung in Gleichung (2.7) die 
Schallgeschwindigkeit in Abhängigkeit zur Temperatur bestimmt werden.  
 
0
mol mol
0;293,15
293.15
293,15
293,15
R RT
M M
c
c
T
T
κ κ= =
=
 (2.7) 
Diese Näherung ist genau, solange der Adiabatenexponent κ konstant bleibt und weicht dann mit der 
Wurzel des Fehlers in κ von der tatsächlichen Schallgeschwindigkeit ab. Für trockene Luft gelten 
bspw. Werte für den Adiabatenexponenten von κ(293,15 K) = 1,4 und κ(693,15 K) = 1,37. Diese 
Werte führen bereits bei 693,15 K zu einem Unterschied in der berechneten Schallgeschwindigkeit 
von 1% mit weiter zunehmender Tendenz. Für die Bedingungen in stationären Gasturbinen sollte die 
Temperaturabhängigkeit des Adiabatenexponenten daher berücksichtigt und die 
Schallgeschwindigkeit grundsätzlich nach Gleichung (2.6) bestimmt werden. Weitere Überlegungen 
zu diesem Sachverhalt finden sich im Abschnitt 3.2.4 über die Anpassung der Modellierung an die 
Anwendungsbedingungen in porösen Absorbern.  
2.3.1.2 Wellenlänge 
Eine wichtige Eigenschaft eines Tons, die sich aus den bereits vorgestellten Größen Frequenz und 
Schallgeschwindigkeit ableiten lässt, ist die Wellenlänge. Sie beschreibt die Strecke, die ein Ton 
innerhalb einer Wiederholung zurückgelegt hat und bestimmt sich entsprechend aus: 
 λ = 0
c
f
 (2.8) 
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2.3.1.3 Wellengleichung 
Für die Herleitung der Wellengleichung wird ein Volumenelement betrachtet, in dem die 
Schallausbreitung allein in x-Richtung stattfindet. Weiterhin sei angenommen, dass diese 
Schallausbreitung gegenüber den anderen Raumrichtungen invariant ist, ihr Wert also in jedem 
Punkt senkrecht zur x-Achse identisch ist. Abbildung 6 zeigt ein entsprechendes Volumenelement mit 
den beteiligten Größen Schalldruck p´ und Schallschnelle v´ sowie den geometrischen Angaben der 
Querschnittsfläche S und dem Inkrement Δx.    
 
Abbildung 6: Volumenelement in einem eindimensional schwingenden Schallfeld. Schallausbreitung erfolgt nur in 
Richtung der x-Achse, Schalldruck p´(x) und -Schnelle v´(x) sind gegenüber y und z invariant. 
Die Masseänderung in diesem Volumenelement lässt sich einerseits durch die Ableitung der Dichte 
nach der Zeit multipliziert mit dem Volumen beschreiben. Andererseits ergibt sich die 
Masseänderung auch aus der Differenz aus einströmender und ausströmender Masse. Diese 
Zusammenhänge sind in Gleichung (2.9) gemäß der Notation aus Abbildung 6 zusammengefasst.  
 ( ) ( ) ( ) ( )ρ ρ ρ ρ ρ∂ ∆ = + − + + ∆
∂ 0 0
´ ´ ´ , ´ ´ ,S x S v x t S v x x t
t
 (2.9) 
Ausmultiplizieren, Kürzen und Umsortieren führt zu Gleichung (2.10). Bei dieser besteht der letzte 
Summand aus dem Produkt zweier verhältnismäßig kleiner Größen (Schalldichte und 
Schallschnellendifferenz) und ist daher gefahrlos zu vernachlässigen.  
 ( ) ( )( ) ( ) ( )( )ρ ρ ρ∂ ∆ = − + ∆ + − + ∆
∂ 0
´ ´ , ´ , ´ ´ , ´ ,x v x t v x x t v x t v x x t
t
 (2.10) 
Teilen durch das Inkrement ermöglicht die Grenzwertbildung mit ∆ → 0x  und liefert so die 
Gleichungen (2.11) und (2.12).  
 
( ) ( )( )ρρ − + ∆∂
=
∂ ∆
0 ´ , ´ ,´ v x t v x x t
t x
 (2.11) 
 
( ) ( )( )ρ
ρ
∆ →
− + ∆ ∂
= −
∆ ∂
0
00
´ , ´ , ´lim
x
v x t v x x t v
x x
 (2.12) 
Für die Schalldichte und Schallschnelle besteht in unserem Volumenelement also der 
Zusammenhang:  
 
ρ ρ
ρ ρ
∂ ∂
= −
∂ ∂
∂ ∂
+ =
∂ ∂
0
0
´ ´
´ ´ 0
v
t x
v
t x
 (2.13) 
z
y
x
x x +∆x
v´(x) v´(x +∆x)
p´(x) p´(x+∆x)S S
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Dies entspricht der eindimensionalen Kontinuitätsgleichung.  
Als weitere Erhaltungsgröße lässt sich am Volumenelement aus Abbildung 6 der Impuls betrachten. 
Für diesen gilt, dass die Änderung des Impulses eines Volumenelementes gleich der von außen auf 
dieses Element wirkenden Kräfte ist. Dies wird in Gleichung (2.14) dargestellt. Die linke Seite 
beschreibt die Änderung des Impulses durch die Ableitung der Geschwindigkeit v´ multipliziert mit 
der Masse m. Die rechte Seite fasst die beiden äußeren Kräfte zusammen, die sich aus der Differenz 
des Drucks p´ auf der jeweiligen Seite des Volumenelementes ergibt und auf die Querschnittsfläche S 
wirkt.    
 ( ) ( )( )∂ = − + ∆
∂
´ ´ , ´ ,v m S p x t p x x t
t
 (2.14) 
Die Masse m entspricht dem Produkt aus Volumen und Dichte des Volumenelements und wird auf 
die rechte Seite der Gleichung gebracht.  
 
( ) ( )( ) ( ) ( )( )
ρ ρ
− + ∆ − + ∆∂
= =
∂ ∆ ∆0 0
´ , ´ , ´ , ´ ,´ 1S p x t p x x t p x t p x x tv
t S x x
 (2.15) 
Die Umstellung in Gleichung (2.15) ermöglicht wieder eine Grenzwertbildung mit ∆ → 0x und führt 
zu Gleichung (2.16). Zwischen Schallschnelle und Schalldruck besteht also ebenfalls ein 
Zusammenhang ähnlich dem von Schallschnelle und Schalldichte in Gleichung (2.13).  
 
( ) ( )
ρ
ρ
ρ
∆ → ∆ →
− + ∆∂
=
∂ ∆
∂ ∂
= −
∂ ∂
∂ ∂
+ =
∂ ∂
0 0
0
0
0
´ , ´ ,´ 1lim lim
´ 1 ´
´ 1 ´ 0
x x
p x t p x x tv
t x
v p
t x
v p
t x
 (2.16) 
Es ergibt sich nun die Möglichkeit, die beiden Gleichungen zusammenzufassen und dabei die 
Schallschnelle zu eliminieren. Dies erfolgt, in dem zum einen Gleichung (2.13) nach der Zeit und zum 
anderen Gleichung (2.16) nach dem Ort abgeleitet werden.  
 
ρ ρ
ρρ
∂ ∂
+ =
∂ ∂ ∂
∂ ∂
= −
∂ ∂ ∂
2 2
02
2 2
0 2
´ ´ 0
´ ´
v
t x t
v
x t t
 (2.17) 
 
ρ
ρ
∂ ∂
+ =
∂ ∂ ∂
∂ ∂
= −
∂ ∂ ∂
2 2
2
0
2 2
0 2
´ 1 ´ 0
´ ´
v p
x t x
v p
x t x
 (2.18) 
Offensichtlich sind die linken Seiten von Gleichung (2.17) und (2.18) identisch, weshalb auch die 
rechten Seiten gleich sein müssen. Es gilt also:  
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ρ∂ ∂
=
∂ ∂
2 2
2 2
´ ´p
t x
 (2.19) 
Gemäß der adiabatischen Zustandsgleichung, deren Herleitung für Schallgrößen bspw. in [57] 
nachvollzogen werden kann, gilt: 
 
κ
κ
ρ ρ
ρ
ρ
ρ
 + +
=  
 
 
+ = + 
 
0 0
0 0
0 0
´ ´
´ ´11
p p
p
p
p
 (2.20) 
Mit den bekannten Größen statischer Druck p0, Schalldruck p´, statische Dichte ρ0, Schalldichte ρ´ und 
dem Adiabatenexponenten κ.  
Um zu einer handlicheren Darstellung zu kommen, wird die rechte Seite der Gleichung linearisiert. 
Dazu wird eine Taylorentwicklung auf Basis der Funktion ( ) ( )κ= +1f x x verwendet. Die Reihe wird 
um x0 = 0 entwickelt, so dass sich die folgende Taylorreihe ergibt: 
 
( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( )κ κ κ
′ ′′= + + +
= + + − +
2
0 0 0
2
...
2!
1 1 2 ...
2!
xx f x f x x f x
xx x
Tf
Tf
 (2.21) 
Es wird ausgenutzt, dass ρ ρ= 0´x  dem Quotient aus Schalldichte und statischer Dichte entspricht 
und dieser sehr klein ist, weshalb Terme mit x in höherer Potenz abgeschnitten werden. Nun wird 
ρ ρ= 0´x  in die abgeschnittene Taylorreihe eingesetzt und als Abschätzung des rechten Terms in 
Gleichung (2.20) eingesetzt. Damit folgt Gleichung (2.22): 
 
ρκ
ρ
ρκ
ρ
=
+ = +
0 0
0 0
´ ´
´ ´
1 1p
p
p
p
 (2.22) 
Nun wird Gleichung (2.6) in der Form κ ρ=20 0 0c p verwendet, so dass Gleichung (2.22) weiter 
umgeformt werden kann zu:  
 
κ
ρ ρ
ρ
= =
=
20
0
0
2
0
´
´
´´
pp c
p
c
 (2.23) 
Abschließend wird die Schalldichte in Gleichung (2.19) durch die Darstellung in Gleichung (2.23) 
ersetzt, um sie derart durch den Schalldruck zu beschreiben. Dies führt zur eindimensionalen 
Wellengleichung: 
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∂ ∂
=
∂ ∂
 ∂ ∂
− = ∂ ∂ 
2 2
2 2 2
0
2 2
2 2 2
0
´ ´
´ 0
p p
c t x
p
c t x
 (2.24) 
Diese muss von Schallereignissen, die sich innerhalb der bisher getätigten Einschränkungen bewegen, 
erfüllt werden.    
2.3.1.4 Lösungen der Wellengleichung 
Es ist kaum verwunderlich, dass mögliche Lösungen der Wellengleichung für die Akustik von 
besonderem Interesse sind. Durch die spezielle Form der Wellengleichung lassen sich bereits 
allgemeine Aussagen über die Form möglicher Lösungen treffen. So muss bei der zweifachen 
partiellen Ableitung nach x die Division durch c0 ausgeglichen werden. Eine etwaige Skalierung im 
Argument t müsste aufgrund der zweifachen partiellen Ableitung nach t auch im Argument x 
auftreten, wobei das Vorzeichen unterschiedlich sein darf.  
Zusammengefasst ergibt diese Vorabschätzung, dass beliebige zweifach differenzierbare Funktionen 
des Arguments ± ± 0t x c  die Wellengleichung erfüllen. Seien nun f1 und f2 jeweils zweifach 
differenzierbare, aber ansonsten beliebige, Funktionen, so gibt Gleichung (2.25) eine allgemeine 
Lösung der Wellengleichung.  
 ( )    = − + +   
   
1 2
0 0
,´ x xt x f t f t
c c
p  (2.25) 
In der Akustik sind vor allem solche Funktionen von Interesse, die sich zyklisch wiederholen. Dies 
wird üblicherweise durch den Faktor je ω  realisiert, in dem die Kreisfrequenz 2 fω π=  die 
Wiederholrate beschreibt. Da das Verhältnis von Zeit- zu Ortsargument erhalten bleiben muss, wird 
dieser Faktor für die gesamte Funktion verwendet. Eine mögliche Form von p´(x,t) ist dann mit 
Gleichung (2.26) gegeben.  
 ( )
ω ω
   
− +   
   = +0 01 2´ ,
x xj t j t
c cp t x A e A e  (2.26) 
Wobei A1 und A2 zunächst beliebige Konstanten bezeichnen. Beide Summanden beschreiben eine um 
den Wert 0 alterierende Funktion mit der Auslenkung A1 beziehungsweise A2. Der linke Summand 
beschreibt dabei aufgrund des negativen Vorzeichens im Ortsargument eine entlang der x-Achse 
fortschreitende Funktion, während der rechte Summand eine gegenläufige Funktion beschreibt. Die 
Funktion p´(t,x) setzt sich also aus zwei gegenläufigen Wellen unterschiedlicher Amplitude 
zusammen, deren Funktionswerte sich in x-Richtung mit der Geschwindigkeit c0 fortpflanzen.  
Eine äquivalente und ebenfalls häufig verwendete Darstellung einer allgemeinen Lösung der 
Wellengleichung verwendet statt der Exponentialfunktion den Kosinus, wie in Gleichung (2.27)
dargestellt. Der offensichtliche Vorteil dieser Darstellung ist ihre Anschaulichkeit. Nachteile ergeben 
sich aber bei verschiedenen mathematischen Operationen, die sich mit Hilfe der Rechenregeln für 
Exponentialfunktionen in der Darstellung von Gleichung (2.26) leichter nachvollziehen lassen.   
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 ( ) ω ω
      
= − + +               
1 2
0 0
, cos cos´ x xt x A t A t
c c
p  (2.27) 
Die Gleichungen (2.25) bis (2.27) gelten ebenso für die Schallschnelle v´(x,t), wobei statt den 
Amplituden A1 und A2 zunächst A3 und A4 verwendet werden müssen. Statt Gleichung (2.26) ergibt 
sich folgende Darstellung für die Schallschnelle: 
 ( )
ω ω
   
− +   
   = +0 03 4´ ,
x xj t j t
c cv t x A e A e  (2.28) 
Da diese Gleichung, wenn sie Lösung der Wellengleichung ist, auch die Ursprungsgleichungen 
erfüllen muss, kann sie in die Impulsgleichung (2.16) eingesetzt werden, um eine Beziehung zwischen 
p´(x,t) und v´(x,t) zu bestimmen (2.29).  
 
( ) ( )
ω ω ω ω
ω ω
ρ
ω ωω ω
ρ
ω ω
ρ ρ
       
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   
∂ ∂
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∂ ∂
 
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A e A
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e
 (2.29) 
Die Triviallösung dieser Gleichung führt zu dem folgenden Verhältnis zwischen den Amplituden von 
Schallschnelle und Schalldruck: 
 
ρ
ρ
= −
= 13
0 0
2
4
0 0
A
c
AA
c
A
 (2.30) 
Die Schallschnelle lässt sich also auch mit den Amplituden des Schalldrucks beschreiben. Gleichung 
(2.28) wird dann zu: 
 ( )
ω ω
ρ
   
− +   
   −
 
 =
 
 
0 0
21
0 0
´ 1,
x xj t j t
c ct x A e A e
c
v  (2.31) 
Für eine nur in positive x-Richtung laufende Welle (A2 = 0) ergibt sich nun ein für die Akustik 
wesentlicher Zusammenhang zwischen Schalldruck und Schallschnelle: 
 
( )
( )
ρ= =0 0 0
´ ,
´ ,
p t x
c Z
v t x
 (2.32) 
Wobei Z0 als Schallkennimpedanz des betrachteten Mediums bezeichnet wird. 
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2.3.1.5 Ebene Wellen 
Ein Spezialfall der Wellenausbreitung, der im weiteren Verlauf dieser Arbeit noch zum Einsatz 
kommen wird, ist die ebene Welle. Unter gewissen räumlichen Einschränkungen verläuft die 
Schallausbreitung in einem Medium derart, dass die Zustände innerhalb einer Ebene senkrecht zur 
Ausbreitungsrichtung gleich sind. Dies ist bspw. in Rohren der Fall, aber auch rechteckige Kanäle 
können zu diesem Effekt führen. Es bilden sich nur dann ebene Wellen aus, wenn im entsprechenden 
Raum nur die erste Raummode angeregt wird, andernfalls entstehen zusätzliche Anregungen, die zu 
Unterschieden innerhalb der Schnittebenen führen. Formal gilt für eine ebene Welle:  
 ( ) ( )≡, , ,´ ´ ,p pt x y z t x  (2.33) 
Die Grenzwerte für diese Raummoden lassen sich aus der Lösung der dreidimensionalen 
Wellengleichung für Rohre beziehungsweise Rechteckkanäle herleiten [73]. Es gilt für Rohre der 
Grenzwert:  
 
π
<
<
0 0
0
1,84
2
1,84k
f
r
c
r
 (2.34) 
Wobei 0 0k cω= die Wellenzahl des betreffenden Mediums beschreibt und r den Radius des Rohres 
angibt. Im Fall eines rechteckigen Kanals ergibt sich folgende Bedingung: 
 
λ >
< 0
2
2
h
cf
h
 (2.35) 
Hier bezeichnet h die größere der beiden Seitenlängen des betrachteten rechteckigen 
Kanalquerschnitts. Das erhalten eines ebenen Wellenfeldes ist also immer eine Abwägung zwischen 
oberer Frequenzgrenze und räumlicher Dimensionen.  
Ebene Wellen können dann in Form der Gleichung (2.26) oder (2.27) dargestellt werden. Je nach 
Anwendungsfall ist es durchaus möglich, durch die Wahl von A2 = 0 eine in x-Richtung verlaufende 
oder durch die Wahl von A1 = 0 eine entgegen der x-Richtung verlaufende Schwingung zu betrachten. 
Dies ist bspw. dann der Fall, wenn ein Ende des betrachteten Schallraums durch eine schalltote Wand 
begrenzt ist, wodurch die Schallwelle dort ohne Reflektion diffundiert.    
Die Gleichung einer in x-Richtung verlaufenden harmonischen Welle ist dann gegeben durch: 
 ω= −1 0´( , ) c )os(p x t A k x t  (2.36) 
Wie bereits erwähnt kann es sinnvoll sein, die Gleichung (2.36) mit komplexen Zahlen zu 
beschreiben. Dies führt zur Darstellung: 
 ω= −1 0´( , ) exp[ ( )]p x t A j k x t  (2.37) 
Selbstverständlich sind auch die Gleichungen (2.36) und (2.37) Lösungen der Wellengleichung.  
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2.3.1.6 Stehende Wellen  
Stehende Wellen sind ein Phänomen, das sich in teilweise oder vollständig abgeschlossenen 
akustischen Räumen einstellt. Dabei wird eine dauerhaft angeregte Schallwelle von den in 
Ausbreitungsrichtung liegenden Wänden des akustischen Raums derart reflektiert, dass es zu einer 
phasengleichen Überlagerung kommt. Geht man zunächst davon aus, dass die reflektierende 
Oberfläche schallhart ist, die Schallwelle also vollständig zurückgeworfen wird, so ergibt sich aus 
einfachen Überlegungen, dass die Schallschnelle an der Reflektionsebene gleich null und der 
Schalldruck im Betrag maximal sein muss.  
Die Schallschnelle beschreibt die Bewegung der Teilchen entlang der Ausbreitungsrichtung. Für 
Teilchen direkt vor der schallharten Wand ist eine Bewegung auf die Wand zu nicht möglich, die 
Schallschnelle also gleich null. Mit zunehmender Annäherung an die schallharte Wand werden die 
Teilchen also abgebremst, so dass der Schalldruck zunimmt und direkt an der Wand seinen 
Maximalwert erreicht.  
Sei der akustische Raum zur besseren Veranschaulichung als Rohr gewählt, das auf der einen Seite 
durch einen Lautsprecher und auf der anderen durch einen Blindflansch schallhart abgeschlossen ist. 
Dann vollzieht sich oben beschriebener Vorgang auch auf der Seite des Lautsprechers, wo die 
Schallwelle weiter angeregt wird. Wenn nun der Abstand der beiden Reflektionsebenen so gewählt 
ist, dass die Schallwelle genau so weit fortgeschritten ist, dass der Schalldruck wieder ein Maximum 
bzw. die Schallschnelle wieder null annehmen würde, ergibt sich eine positive Verstärkung der 
Schwingung, die als stehende Welle bezeichnet wird. Dies ist genau dann der Fall, wenn die Länge 
des Rohres L ein ganzzahliges Vielfaches der halben Wellenlänge λ beträgt [57]: 
 
λ
=
2
L n  (2.38) 
Aus Gleichung (2.38) lassen sich die zugehörigen Frequenzen, die zu stehenden Wellen führen, 
gemäß Gleichung (2.39) ableiten: 
 = 0
2n
f nc
L
 (2.39) 
Dabei ist n ein beliebiges Element aus den natürlichen Zahlen, während c0 die Schallgeschwindigkeit 
beschreibt.  
Zur Resonanz kommt es tatsächlich nur dann, wenn n ganzzahlig ist. Ist der Abstand anders, ergibt 
sich aus der Forderung der schallharten Wand und der phasenverschiedenen Anregung kein 
geeignetes Wellenfeld. Anschaulich beschrieben: Bei falschem Abstand passt die Schallwelle nicht ins 
Rohr. Die Situation für n = 1 wird in Abbildung 7 dargestellt. Wie erwartet ist die Schallschnelle an 
den Rohrenden jeweils null, während der Schalldruck mit einem Maximum startet und in einem 
Minimum endet.  
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Abbildung 7: Schallschnelle und Schalldruck im Resonanzfall bei beidseitig abgeschlossenem Rohr. Grundform für n = 1. 
Entsprechende Länge des Rohres um Resonanz zu erhalten L = λ/2. 
Der oben beschriebene Fall gilt für beidseitig geschlossene und tatsächlich auch für beidseitig offene 
Rohre in einem ausreichend offenen, sie umgebenden Raum. Letzteres ist auf den ersten Blick nicht 
offensichtlich, ergibt sich aber aus der Tatsache, dass auch Flächensprünge zur vollständigen 
Reflektion führen können, wenn das Verhältnis der Außenfläche zum Rohrquerschnitt nur 
hinreichend groß ist. In diesem Fall kehren sich die Eigenschaften von Schalldruck und -Schnelle an 
der Reflektionsebene um, so dass der Schalldruck null und die Schallschnelle maximal ist. Da dies 
wieder für beide Enden des Rohres gilt, folgen eben auch wieder (2.38) und (2.39).  
Ein anderer Fall ergibt sich bei einem halboffenen Rohr. Hier ist die eine Seite geschlossen, was zu 
der bekannten Annahme für Schalldruck und -Schnelle führt. Auf der offenen Seite ist der Schalldruck 
null und die Schallschnelle maximal. Die Berechnung der zur Resonanz führenden Frequenzen fn in 
Abhängigkeit zur Rohrlänge L und die bei einer spezifischen Wellenlänge zur Resonanz führenden 
Rohrlängen Ln erfolgt gemäß Gleichungen (2.41) respektive (2.40).  
 λ−= 2 1
4n
nL  (2.40) 
 
( )−
= 0
2 1
4n
f
n
c
L
 (2.41) 
Auch hier ist n ein Element der natürlichen Zahlen und c0 die Schallgeschwindigkeit. Der Verlauf von 
Schalldruck und -Schnelle ist in Abbildung 8 für n = 1 gezeigt.  
 
Abbildung 8: Schallschnelle und Schalldruck im Resonanzfall bei einseitig abgeschlossenem Rohr. Grundform für n=1. 
Entsprechende Länge des Rohres um Resonanz zu erhalten L = λ/4. 
Diese Resonanzen können bei akustischen Messungen in Rohren zu Problemen führen, da im 
Resonanzfall verschiedene Effekte die Messung beeinträchtigen können. Die Resonanzfrequenz 
erhält eine deutlich höhere Amplitude, die ohne Verluste an den Rohrwänden und Reflektionsflächen 
ins unermessliche stiege und selbst mit den Verlusten Werte annehmen kann, die der Messtechnik 
schaden. Werden derart hohe Werte nicht erreicht, ist die Auswertung von Frequenzen, die nicht die 
x
λ/2
Schallschnelle
Schalldruck
x
λ/4
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Resonanzfrequenz sind, dennoch erschwert, da sie gegenüber der überhöhten Anregung ebendieser 
kaum wahrgenommen werden können. Das größte Problem ergibt sich jedoch für Messungen, die 
auf der Resonanzfrequenz erfolgen sollten. Diese können üblicherweise nicht durchgeführt werden, 
da die Resonanz eine seriöse Interpretierung der Messwerte unmöglich macht. Ausnahme sind nur 
solche Messungen, die gerade das Resonanzverhalten charakterisieren sollen.  
Weiterhin werden einseitig offene Rohre als sogenannte Lambda-Viertel-Resonatoren verwendet um 
durch ihre Resonanzeigenschaft dem sie umgebenden Medium ihre Vorzugsfrequenz zu entziehen. In 
diesem Fall sind beim Eintritt in das Rohr noch Korrekturterme zu berücksichtigen, die 
unterschiedlich interpretiert werden. Der erste Ansatz, der auch beim Helmholtz-Resonator zum 
Einsatz kommt, basiert auf der Vorstellung, dass die Luft im Resonator als bewegtes Volumen 
betrachtet wird, das über die eigentliche Länge des Resonators in das umgebende Medium hinaus 
schwingt. In diesem Fall ist der Korrekturterm ein positiver Summand, der in Abhängigkeit der 
Öffnungen als geometrische Fortsetzung ihrer Querschnittsfläche angenommen wird. Die korrekte 
Wahl für den Korrekturterm ist nicht trivial und hängt auch von der betrachteten Frequenz ab. 
Nach [72] gibt es bspw. folgende einfache Mündungskorrekturen nach Helmholtz und Rayleigh: 
 korr,Helmholtz 0,7854
L r rπ= ≈  (2.42) 
 korr,Rayleigh
8 0,849
3
L r r
π
= ≈  (2.43) 
Zusätzlich gibt es eine exakte Berechnung der Mündungskorrektur von Levine und Schwinger, die 
in [74] hergeleitet wird und auf den Bessel-Gleichungen basiert. Da die Berechnung sehr komplex ist, 
wird sie hier nicht näher betrachtet sondern nur festgehalten, dass der dort bestimmte Grenzwert 
für niedrige Frequenzen bei Lkorr,Levine = 0,613r liegt.  
Der zweite Ansatz basiert auf der Annahme, dass eine von außen in den Resonator eindringende 
Schwingung eine gewisse Strecke benötigt, um sich auszuprägen. Bei diesem Ansatz sind 
Längenkorrekturen daher zu subtrahieren, statt wie oben zu addieren. Die Werte der 
Längenkorrektur wird je nach Quelle als identisch zu den bekannten Mündungskorrekturen gewählt 
(bspw. Lkorr,Rayleigh in [75]) oder als Vielfacher des Rohrdurchmessers (bspw. dem dreifachen 
Durchmesser in [62]).  
Hier besteht ganz offensichtlich ein Widerspruch, der sich auch durch die zum Teil recht 
unterschiedlichen Anwendungen in den zitierten Veröffentlichungen nicht auflösen lässt. Die additive 
Korrektur ist weit verbreitet anerkannt, während die subtraktive Korrektur für die in dieser Arbeit 
betrachteten Resonanzen die bessere Näherung bietet.  
2.3.1.7 Helmholtz-Resonatoren 
Neben den Lambda-Viertel-Resonatoren spielen Helmholtz-Resonatoren in der Akustik eine wichtige 
Rolle. Da sie außerdem derzeit eines der Mittel der Wahl sind, um thermoakustische Schwingungen 
zu beeinflussen, werden sie im Folgenden näher vorgestellt.  
Ein übliches und sehr anschauliches Beispiel für einen Helmholtz-Resonator ist eine offene Flasche 
mit einem schlanken Hals. Wird die Luft im Flaschenhals angeregt, bspw. durch seitliches Anpusten, 
gerät sie in Schwingung und interagiert mit dem nicht angeregten Luftvolumen im Flaschenbauch. 
Dabei zeigt das System eine ausgeprägte Eigenfrequenz (Resonanz), das heißt, egal wie das System 
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angeregt wird, es entsteht immer derselbe Ton. Diese Resonanz stellt zunächst keine Dämpfung des 
Primärsystems dar, sondern eine resonante Schwingung eines schwingfähigen Systems. Es ist jedoch 
möglich und allgemein gebräuchlich, Helmholtz-Resonatoren als so genannte „Tilger“ in anderen 
Systemen zu benutzen. Zum besseren Verständnis soll hier zunächst der generelle Aufbau eines 
Helmholtz-Resonators beschrieben werden.  
Der Helmholtz-Resonator gehört zu den schwingfähigen mechanischen Systemen und, da er nur aus 
einer Masse und einer Feder besteht, zu deren einfachsten. Beim oben angeführten Beispiel einer 
Flasche bildet der Luftkörper im Flaschenhals die Masse während die Luft im Flaschenbauch als Feder 
wirkt. Abbildung 9 zeigt das entsprechende schwingungsmechanische Ersatzmodell.  
 
Abbildung 9: Ersatzmodell eines Helmholtz-Resonators am Beispiel einer (Wein-) Flasche mit der Masse m und der 
Federkonstante D. 
Der im Ersatzmodell dargestellte Einmassenschwinger besitzt einen charakteristischen Amplituden- 
und Phasenfrequenzgang, die in Abbildung 10 dargestellt werden. Dabei beschreibt α als 
Vergrößerung das Verhältnis von Anregungsamplitude zu Antwortamplitude des eingeschwungenen 
Systems. � bezeichnet den Phasenwinkel zwischen Anregung und Antwort des Systems bei Anregung 
mit harmonischen Funktionen. Die horizontale Achse wird durch die Erregerfrequenz η��die auf die 
Resonanzfrequenz normierte Anregungsfrequenz dargestellt. Der Dämpfungsgrad ��des Systems 
bestimmt, ob es in der Resonanzfrequenz zu einer Verstärkung der Anregung kommt und wie stark 
diese ggf. ausfällt. Unabhängig von dieser Dämpfung zeigen alle Systeme in der Resonanz eine 
Phasendrehung von 90° zwischen Anregung und Systemantwort (Schnittpunkt im unteren Graphen). 
Dieses Verhalten wird als Phasen-Resonanz-Kriterium bezeichnet und gilt für alle passiven 
schwingfähigen Systeme.  
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Abbildung 10: Amplituden- und Phasenfrequenzgang des Einmassenschwingers bei Kraftanregung an der Masse. Dabei 
bezeichnet α die Vergrößerung des Amplitudenverhältnisses und �  den Phasenwinkel des eingeschwungenen Systems. 
Die Erregerfrequenz �� ist die auf die Resonanzfrequenz normierte Anregungsfrequenz. Die unterschiedlichen 
Kurvenverläufe ergeben sich in Abhängigkeit zum Dämpfungsgrad ���
Dies kann nun genutzt werden, um ein anderes schwingfähiges System von einer ausgeprägten 
Eigenfrequenz zu befreien. Dazu wird ein Helmholtz-Resonator als Zusatzsystem in das System 
eingesetzt und seine Eigenfrequenz so eingestellt, dass sie exakt der des Hauptsystems entspricht. 
Wird nun das Hauptsystem angeregt, schwingt es in seiner Resonanz mit einer Phasenverschiebung 
von 90° gegenüber der ursächlichen Anregung. Der Helmholtz-Resonator wird nun von dieser bereits 
um 90° phasenverschobenen Schwingung angeregt und gerät mit einer um 90° gegenüber seiner 
Anregung verschobenen Phase in seine eigene Resonanz. In Summe ergibt das eine 
Phasenverschiebung gegenüber der ursächlichen Anregung des Hauptsystems von exakt 180°.  
 
Abbildung 11: Amplitudenfrequenzgang des um einen Helmholtz-Resonator erweiterten Hauptsystems. Grüne Kurve: 
Vergrößerungsfunktion des Hauptsystems ohne Resonator. Rote Kurve: Vergrößerungsfunktion des gekoppelten 
Systems. Blaue Kurve: Vergrößerungsfunktion des gekoppelten Systems bei zusätzlicher Dämpfung im Helmholtz-
Resonator.  
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Abbildung 11 zeigt drei Amplitudenfrequenzgänge. Der grüne Frequenzgang ist die 
Vergrößerungsfunktion des Hauptsystems ohne Helmholtz-Resonator. Der rote Frequenzgang ergibt 
sich für das um einen Helmholtz-Resonator gleicher Eigenfrequenz erweiterte Hauptsystem. In der 
Resonanzfrequenz tilgt der Helmholtz-Resonator die Anregung ideal, allerdings ergeben sich zwei 
neue Eigenfrequenzen unter- und oberhalb der ursprünglichen. Die blaue Kurve schließlich zeigt das 
gleiche System, wobei dem Helmholtz-Resonator eine zusätzliche Dämpfung gegeben wurde, bspw. 
durch Reibung im Flaschenhals oder Fließwiderstände wie Wolle oder Fließ. In diesem Fall ergibt sich 
ein breites Plateau mittlerer Vergrößerung gegenüber den einzelnen Peaks mit maximaler 
Vergrößerung. Helmholtz-Resonatoren sind daher insbesondere bei schmalbandiger Anregung gut 
geeignet, um die Amplitudenerhöhung in der Eigenfrequenz eines Systems zu reduzieren oder gar zu 
tilgen.  
Zur Bestimmung der Resonanzfrequenz eines Helmholtz-Resonators gibt es verschiedene 
Herleitungsansätze, die Ergebnisse sind aber bis auf Korrekturterme gleich. In [72] wird die 
Resonanzfrequenz bspw. mittels der elektroakustischen Analogie zu Gleichung (2.44) bestimmt.  
 
π
ππ
=
 + 
 
2
0
0 2
2
c r
V L r
f  (2.44) 
Dabei beschreibt c0 die Schallgeschwindigkeit des betreffenden Mediums, r den Radius und L die 
Länge des Resonatorhalses, sowie V das Volumen im Resonatorbauch. Die additive Ergänzung zur 
Resonatorhalslänge, hier ( )π 2 r , dient als Korrekturfaktor, der das mit bewegte Volumen außerhalb 
des Resonatorhalses berücksichtigen soll. Dieser Faktor fällt je nach Anwendung unterschiedlich aus 
und hängt maßgeblich von der Geometrie des Helmholtz-Resonators ab.  
Eine verallgemeinerte Darstellung von Gleichung (2.44) für Geometrien, die keine runden 
Resonatorhälse aufweisen, erhält man durch das Identifizieren von π 2r  mit dem 
Resonatorhalsquerschnitt S und einer entsprechenden Anpassung des Korrekturterms an eine 
repräsentative Öffnungsgröße rrep Eine weitere Anpassung des Korrekturterms den Vorfaktor 
betreffend kann durchaus erwägenswert sein, wurde hier aber unterlassen. Unter diesen Vorgaben 
ergibt sich folgende Darstellung der Resonanzfrequenz des Helmholtz-Resonators:  
 00
rep
2
2
c S
V L
f
rππ
=
 + 
 
 (2.45) 
mit den im obigen Abschnitt eingeführten Größen.  
2.3.2 Impedanzen 
In der Akustik wird das Verhalten von Schallwellen, insbesondere an Material- und Fluidgrenzen 
häufig mittels der Impedanz der betreffenden Medien beschrieben. Ein Vorteil dieser Methode ist die 
Möglichkeit, mehrere hintereinander geschichtete Medien mittels einer übergreifenden Impedanz 
beschreiben zu können, die sich aus den einzelnen Impedanzen der betrachteten Medien 
zusammensetzt. So lassen sich Absorberanordnungen vor Luftspalten oder aus unterschiedlichen 
Materialien gut modellieren. 
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2.3.2.1 Akustische Impedanz:  
Die übliche Definition für akustische Impedanz ist gegeben durch das (ortsabhängige) Verhältnis des 
Schalldrucks zur Schallschnelle [57].  
 =
´
´
pZ
v
 (2.46) 
Dieses Verhältnis kann durchaus komplexwertig sein, bspw. nahe an reflektierenden Hindernissen 
oder innerhalb von absorbierenden Schichten. Dort wird der Verlustterm mittels des Imaginärteils 
der Wellenfunktionen dargestellt. Dabei kommt es insbesondere an Grenzschichten zwischen Fluiden 
und Oberflächen zu teilweise erheblichen Änderungen in der akustischen Impedanz. Wenn im 
Folgenden der Begriff der Impedanz verwendet wird, bezieht er sich immer auf die akustische 
Impedanz. Ausnahmen sind entsprechend gekennzeichnet. In einem beliebigen Medium ist Z0, die 
Impedanz im Freifeld, gegeben durch: 
 ρ=0 0 0Z c  (2.47) 
mit ρ0 der Dichte und c0 der Schallgeschwindigkeit des betrachteten Mediums.  
An den Grenzen zwischen Bereichen unterschiedlicher Impedanzen, wie bspw. beim Eintritt in einen 
Absorber, werden Schallwellen nur zu einem Teil weitergeleitet. Soll das Fortschreiten einer 
Schallwelle über mehrere Schichten hinweg bestimmt werden, muss die zusammengesetzte 
Impedanz bestimmt werden.     
2.3.2.2 Impedanz- Translations- Theorem: 
Auch wenn Impedanzen in den meisten aktuellen Quellen zur Akustik grundlegend betrachtet 
werden, ist die Zusammenfassung in [76] eine der anschaulichsten. Die Formeln (2.48) bis (2.51)
entsprechen im Wesentlichen der oben angeführten Quelle.  
Grundsätzlich gilt, dass an schallreflektierenden (üblicherweise harten) Oberflächen die Impedanz 
gegen unendlich geht. Dies erklärt sich leicht aus der Definition in Gleichung (2.46). Ist die Wand 
(schall-)hart, so ist die Schallschnelle in Wandrichtung null. Solange der Schalldruck nicht auch null 
ist, geht die Impedanz dann mit Annäherung an die Wand gegen unendlich. 
An der Grenze zwischen zwei Medien wiederum ist die Impedanz auf beiden Seiten gleich groß. 
Innerhalb eines Mediums und unter Berücksichtigung der allgemeinen Wellenform von 
Schallereignissen, lässt sich die Impedanz an einem bestimmten Ort (M1) folgendermaßen darstellen: 
 ( ) ( )( )
( ) ( )
( ) ( )
−
−
′ +
= =
′ −
1 1 0 1 2 0 1
1 0
1 ! 0 1 2 0 1
exp[ exp[
exp
] ]
[ exp[] ]
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Z M
M A jk
p
x M A kv j x M
Z  (2.48) 
An einer Stelle M2, in Richtung der Wellenausbreitung und einer Entfernung d vom Ort M1 stellt sich 
die Impedanz wie folgt dar: 
 ( ) ( ) ( )( ) ( )
− +
=
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1 0 2 2 0 2
2 0
1 0 2 2 0 2
exp[ exp[
exp[
] ]
] p ]ex [
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 (2.49) 
Beide Gleichungen lassen sich zusammenfassen zu einer Darstellung der Impedanz am Ort M1 durch 
die Impedanz am Ort M2 (und umgekehrt) mit:  
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Z  (2.50) 
Somit lässt sich die Impedanz über mehrere Schichten leicht bestimmen, insbesondere das 
Beaufschlagen einer aus der Literatur bekannten Impedanz mittels eines Luftspaltes ist durch 
Gleichung (2.50) möglich. Denn wird für die Impedanz an der Position M1 die Impedanz eines 
schallreflektierenden Hindernisses eingesetzt (Z(M1)∞ ), so liefert die Grenzwertbetrachtung für 
die Impedanz an der Position M2 folgende Darstellung:  
 
 ( ) = −2 0 0cot( ).Z M jZ k d  (2.51) 
Diese ermöglicht die Beschreibung der Impedanz einer einzelnen Fluidschicht vor einem Hindernis, 
also bspw. einem Luftspalt. Diese Darstellung kann allerdings auch verwendet werden, um die 
Impedanz eines homogenen Mediums über die Tiefe d zu beschreiben. In diesem Fall sind Z0 und k0 
dem betrachteten Medium anzupassen und können durchaus komplexwertig sein. Zur besseren 
Unterscheidung der Impedanzen untereinander wird die Eingangsimpedanz einer beliebigen 
absorbierenden Anordnung im Folgenden als Za bezeichnet.  
2.3.2.3 Reflektionsfaktor und Absorptionsgrad:  
An jeder Grenze zwischen zwei Impedanzen kommt es zu einer anteiligen Reflektion. Dieser Anteil ist 
definiert durch den Reflektionsfaktor r. Es gilt:  
 
−
=
+
0
0
1
1
Z
Zr Z
Z
 (2.52) 
Dabei bezeichnet Z die Impedanz in die die Schallwelle eindringt und Z0 die Impedanz aus der sie 
kommt. Die Bezeichnung Z0 ist hier üblich, da es sich in den meisten Fällen um Luft oder zumindest 
um immer das gleiche Medium handelt, aus dem die Schallwelle kommt.   
Mit dem Absorptionsgrad α wird der Anteil der Schallleistung bezeichnet, der beim Übergang in eine 
andere Impedanz nicht wieder zurückgeworfen wird. Da es sich um eine Leistungsgröße handelt, ist 
der Zusammenhang mit dem Reflektionsfaktor quadratisch und ergibt sich zu:  
 α = − 21 r  (2.53) 
Mit dem Absorptionsgrad wird dabei nicht die Frage beantwortet, welcher Anteil der absorbierten 
Schallleistung tatsächlich innerhalb eines betrachteten Absorbers dissipiert oder nur in etwaige 
Bereiche hinter dem Absorber transmittiert wird. Entscheidend für den Absorptionsgrad ist nur, dass 
die Schallleistung nicht wieder zurückgeworfen wird. Im Verlauf dieser Arbeit werden üblicherweise 
solche Situationen betrachtet, in denen hinter den betrachteten Absorbern ein schallreflektierender 
Abschluss besteht, so dass hier kein transmittierter Anteil bestehen bleibt, sondern dieser nach einer 
erneuten Durchquerung des Absorbers teilweise dem dissipierten und teilweise dem reflektierten 
Anteil zuzurechnen ist.   
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Diese Zusammenhänge lassen sich recht leicht mit der Wellendarstellung des Schalls und der 
Verwendung der Definition des Reflektionsfaktors an einer Oberfläche herleiten [57]. Hier wird 
jedoch aus Platzgründen auf einen tieferen Einstieg verzichtet. 
2.3.3 Transfermatrixtheorie 
Ein wichtiges Hilfsmittel zur Beschreibung akustischer Systeme ist die Verwendung sogenannter 
Transfermatrizen. Bei Transfermatrizen handelt es sich um 2x2-Matrizen die, korrekt ausgewählt, den 
Übergang von Schalldruck und Schallschnelle über ein akustisches Element beschreiben. Für einfache 
akustische Elemente wie Rohre oder Flächensprünge gibt es analytische Lösungen der zugehörigen 
Transfermatrizen. Im Falle komplexerer Anwendungen können die Elemente der Matrix häufig durch 
numerische Verfahren gewonnen werden. Allgemein wird eine Transfermatrix Τ folgendermaßen 
dargestellt:  
 11 12
21 22
T T
T T
 
Τ =  
 
 (2.54) 
Die Anwendung wird mit Hilfe der Abbildung 12 erläutert. Hier sind zwei Positionen innerhalb eines 
akustischen Elements schematisch dargestellt. An der Position 1 herrscht p´1 und v´1, an Position 2 in 
der Entfernung L, p´2 und v´2. Mittels der Transfermatrix können nun die beiden Druck- und 
Schnellepaare, wie in Gleichung (2.55) gezeigt, miteinander verknüpfen werden.  
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 (2.55) 
  
Abbildung 12: Übergang der Schallgrößen Druck und Schnelle von Position 1 zu Position 2 bei einem Abstand der Länge L.  
Die Bestimmung der einzelnen Elemente der Transfermatrix hängt vom betrachteten akustischen 
Element ab und lässt sich im Fall eines ebenen Wellenfeldes innerhalb eines Rohrstücks analytisch 
herleiten. In diesem Fall gilt für die Transfermatrix ΤRohr: 
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 (2.56) 
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Dabei beschreibt k0 die Ausbreitungskonstante und Z0 die Impedanz des im Rohr befindlichen 
Mediums, während L die Länge des betrachteten Rohrabschnitts bezeichnet. Diese Transfermatrix 
beschreibt die Veränderung von Schalldruck und Schallschnelle von beliebigen x1 nach beliebigen x2 
mit x2>x1. Ist x1>x2 wird die Inverse der Transfermatrix benötigt, die für 2x2-Matrizen einfach zu 
bestimmen ist und für den betrachteten Fall zu folgender Transfermatrix führt:  
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 (2.57) 
Ist ein akustisches System aus hintereinander liegenden Abschnitten unterschiedlicher 
Transfermatrizen zusammengesetzt, die jeweils bekannt sind, kann das akustische Verhalten des 
Gesamtsystems durch die mittels Matrixmultiplikation zusammengesetzte Transfermatrix bestimmt 
werden. Als Trivialbeispiel seien zwei Rohrabschnitte der Länge L1 und L2 und sonst identischen 
Aufbaus und Inhalts genannt. Für diese Rohrabschnitte kann die Darstellung aus (2.56) verwendet 
werden, so dass ΤL1 und ΤL2 wie folgt multipliziert werden können:  
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 (2.58) 
Die Umformung zur letzten Zeile der Gleichung erfolgt unter Verwendung einiger hier als bekannt 
vorausgesetzter Additionstheoreme trigonometrischer Funktionen.  
Grundsätzlich können innerhalb akustischer Systeme die Transfermatrizen einzelner Teilbereiche zu 
einer Transfermatrix des Gesamtsystems auf diese Weise zusammengefasst werden [73]. Dabei ist es 
nicht immer möglich, für jedes akustische Element eine analytische Transfermatrix anzugeben. In 
solchen Fällen muss die Transfermatrix numerisch oder am Element messtechnisch bestimmt 
werden.    
Die Verwendung von Transfermatrizen ist nicht auf die ungestörte Ausbreitung von Schallwellen, wie 
sie sich in den obigen Beispielen zuträgt, beschränkt. Haben k0 und Z0 imaginäre Anteile, kann mit 
den Transfermatrizen aus (2.56) und (2.57) auch verlustbehaftete Schallausbreitung beschrieben 
werden. Mit diesem Thema setzt sich Abschnitt 3.2.3.1 auseinander.  
2.3.3.1 Impedanzen aus Transfermatrizen 
Da insbesondere die Berechnung des Reflektionsfaktors und damit notwendigerweise auch des 
Schallabsorptionsgrads von der Kenntnis der Eingangsimpedanz Za des betrachteten Absorbers 
abhängig ist, wird eine Umrechnungsmöglichkeit benötigt, um Transfermatrizen zur Modellierung 
von mehrschichtigen Schallabsorbern verwenden zu können.  
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Abbildung 13: Übergang der Schallgrößen Impedanz, Druck und Schnelle über ein absorbierendes Element der Länge L 
von Position 1 zu Position 2.  
Hierzu wird Abbildung 13 betrachtet, die im Vergleich zu Abbildung 12 um ein absorbierendes 
Element (strukturierte Fläche) und die Impedanzen Z1 vor, sowie Z2 hinter dem absorbierenden 
Element erweitert wurde. Der Übergang von p´1 und v´1 zu p´2 und v´2 lässt sich wie beschrieben 
durch eine Transfermatrix Τ darstellen. Mit der Definition der Impedanz (2.46) kann Z1 durch den 
Quotienten aus den Schallgrößen p´1 und v´1 bestimmt werden. Diese wiederum lassen sich gemäß 
Gleichung (2.55) berechnen. Schließlich wird ausgenutzt, dass p´2= Z2v´2 und erhalten den in 
Gleichung (2.59) gezeigten Zusammenhang.  
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Im häufigen Falle eines schallharten Abschlusses an Positionen 2 (also einem Absorber direkt vor 
einer Wand) geht Z2 gegen unendlich und die rechte Seite der Gleichung (2.59) vereinfacht sich zu 
Gleichung (2.60).   
 
→∞
+
=
+2
11 2 12 11
21 2 22 21
lim
Z
T Z T T
T Z T T
 (2.60) 
Nach [70] lässt sich für ein von einem schallharten Abschluss gefolgtem akustischen Element der 
Reflektionsfaktor r bestimmen durch: 
 
ρ
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T T c
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r  (2.61) 
Durch Umstellen lässt sich wegen der Definition des Reflektionsfaktors in Gleichung (2.52) die 
Eingangsimpedanz Zw mittels Zw = T11/T21 bestimmen. Da jede Absorberanordnung deren 
Einzelelemente als Transfermatrix bekannt sind derart in Transfermatrizen aufgeteilt werden kann, 
dass sie den Absorber vollständig beschreibt und von einem schallharten Abschluss gefolgt wird, ist 
auf diese Weise die Bestimmung der Eingangsimpedanz beliebiger Kombinationen aus porösen 
Absorbern und Gasschichten möglich. In der Betrachtung üblicher Absorber mit einer von einer 
x
1 2
L
Z1
p´1
v´1
Z2
p´2
v´2
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Luftschicht gefolgten Absorberschicht führt der Ansatz zur Multiplikation zweier Transfermatrizen: 
Eine den Absorber und eine den Luftspalt repräsentierenden. 
2.3.4 Materialparameter 
Für die Formulierung von Modellen zur Beschreibung der Schallabsorption werden verschiedene 
Materialparameter benötigt. Je nach Art des Modells können unterschiedliche Parameter benötigt 
werden. Im Allgemeinen gilt, dass je exakter die Abbildung der Physik, desto mehr Parameter werden 
benötigt und desto schwieriger gestaltet sich deren Bestimmung. Im Folgenden werden jene 
Materialparameter vorgestellt, die für die im Abschnitt 3.1 vorgestellten Modelle verwendet werden.  
2.3.4.1 Porosität 
Für die Betrachtung des akustischen Verhaltens poröser Materialien ist die Porosität ein wichtiger 
Parameter. Sie ist definiert als Quotient des offenen Volumens innerhalb eines Körpers und seines 
Gesamtvolumens [76].  
 Por
Ges
V
V
φ =  (2.62) 
Hier ist φ  die Porosität, VPor das offene (Poren-) Volumen und VGes das Gesamtvolumen. Es ist 
gelegentlich sinnvoll, die so beschriebene Porosität als Volumenporosität aufzufassen und zusätzlich 
eine Flächenporosität zu definieren. Sie ist analog zu Gleichung (2.62) als Quotient der offenen Fläche 
eines Querschnitts durch den Körper gegenüber der gesamten Schnittfläche definiert und kann sich 
je nach Position im Körper deutlich von der Volumenporosität unterscheiden. Als Beispiel sei ein 
Körper genannt, der von wenigen dünnen Kanälen durchzogen ist, aber in regelmäßigen Abständen 
große Hohlräume besitzt. In einem Schnitt über die dünnen Kanäle wird die Flächenporosität 
geringer sein, als die Volumenporosität. Ein Schnitt über die Hohlräume wiederum führt zu einer 
höheren Flächenporosität.  
Wird nun das Integral über die Flächenporosität aller Schnittebenen gebildet, erhält man wieder die 
Volumenporosität. Im Falle von in der Tiefe uniformen Körpern, wie bspw. Lochplatten, sind 
Volumenporosität und Flächenporosität bezüglich der entsprechenden Orientierung identisch.  
In einigen Fällen ist es notwendig, bei der Porosität zwischen offener und geschlossener Porosität zu 
unterscheiden. Offene Porosität beschreibt dabei die mit der Umgebung verbundenen offenen 
Bereiche des Körpers, während geschlossene Porosität offene Bereiche beschreibt, die keine 
Verbindung nach außen haben. Für die hier verwendeten Verfahren spielt die geschlossene Porosität 
jedoch keine Rolle. Im Folgenden steht φ  daher für die offene Volumenporosität. Andere 
Porositäten sind entsprechend gekennzeichnet.  
2.3.4.2 Strömungsresistanz 
Die längenbezogene Strömungsresistanz ist ein stoffabhängiger Materialparameter, der die 
Durchlässigkeit eines Materials für ein hindurch strömendes Medium pro durchströmte Strecke 
beschreibt. Sie ist per deutscher und europäischer Norm [77] wie folgt definiert:  
 
∆
Ξ = .
V
pS
Lq
 (2.63) 
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Dabei steht Δp für den Druckverlust über die Länge L einer Probe der Querschnittsfläche S bei dem 
konstanten Volumenstrom qv. Bei konstantem Querschnitt S lässt sich der Volumenstrom mittels der 
Strömungsgeschwindigkeit v als =Vq vS  darstellen, wodurch sich Gleichung (2.63) vereinfacht 
darstellt:  
 
∆ ∆
Ξ = = .
vSL
S p
vL
p
 (2.64) 
In dieser Darstellung wird der Zusammenhang zur Darcy-Permeabilität k deutlich, die 
antiproportional zur Strömungsresistanz definiert ist [78].  
 .k
p
vLη=
∆
 (2.65) 
Der proportionale Zusammenhang ist durch die dynamische Viskosität η gegeben, durch die zudem 
eine Medium-unabhängige Darstellung der Strömungsresistanz ermöglicht wird. Es ist offensichtlich, 
dass  
 ,k η=
Ξ
 (2.66) 
die Strömungsresistanz also durch Kehrwertbildung und Multiplikation mit der Viskosität in die 
Permeabilität überführt werden kann. Während Messungen der Strömungsresistanz Ξ zunächst noch 
von den Stoffeigenschaften des verwendeten Mediums abhängig sind, kann durch diese Überführung 
in die Permeabilität ein reiner Materialparameter zur Beschreibung des Durchströmungsverhaltens 
eines porösen Materials abgeleitet werden.  
Es ist von großem Interesse, die Strömungsresistanz aus geometrischen Größen des betrachteten 
Materials ableiten zu können. Dies ist leider nur in Spezialfällen möglich. Während verschiedene 
Ansätze zur Strömungsresistanz in Schüttungen und Erde empirische Anteile haben oder sogar rein 
empirisch sind [79, 80], gibt es für gerade Rohre eine exakte Formulierung der Strömungsresistanz, 
die sich aus der Darcy-Weisbach-Gleichung ableitet. Diese beschreibt den Druckverlust, der sich über 
ein Rohrstück der Länge L und des Durchmessers D gemäß Formel (2.67) bestimmt und sich für Rohre 
aus der Gleichung von Hagen-Poiseuille herleiten lässt [81]. 
 20Rohr 2
p L v
D
ρ
λ∆ =  (2.67) 
Die weiteren Parameter beschreiben die Dichte des Mediums ρ0, die mittlere Geschwindigkeit der 
Strömung v sowie der Rohrreibungszahl λRohr. Die letztgenannte wiederum kann für laminare, voll 
ausgebildete Strömungen in Rohren mit Kreisdurchmesser aus dem Gesetz von Hagen-Poiseuille 
abgeleitet werden und ergibt in diesem Spezialfall den Wert: 
 Rohr
64
Re
λ =  (2.68) 
 
 
Grundlagen 
 
35 
Mit Re der Reynolds-Zahl die für Rohrströmungen wie folgt definiert ist:  
 
ρ
η
=Re vD  (2.69) 
Einsetzen und Ausrechnen führt dann zur Darstellung der Strömungsresistanz eines Einzelrohres in 
Gleichung (2.70). Es sei an dieser Stelle angemerkt, dass insbesondere für Rohre sehr kleiner 
Durchmesser nicht mehr alle Voraussetzungen für die verwendeten Gleichungen erfüllt werden. 
Problematisch wird das insbesondere dann, wenn die Rohrdimensionen in die Größenordnung der 
viskosen Grenzschicht gelangen, die in Gleichung (3.13) noch näher betrachtet werden wird. Dies hat 
der häufigen Verwendung der Formel als Abschätzung für die Strömungsresistanz von Lochplatten 
allerdings bisher keinen Abbruch getan. 
 
η
Ξ = 28 .r
 (2.70) 
Lochplatten einheitlicher Lochgeometrie werden daher oft als Einzelrohre abgebildet, indem Formel 
(2.70) mit der Flächenporosität φ  normiert wird. Es ist dann 
  Lp 28 .r
η
φ
Ξ =  (2.71) 
Gerade für Lochplatten mit kleinen Lochradien r oder einer entsprechenden Tiefe (deren Einfluss in 
obigen Gleichungen nicht berücksichtigt wird) sollte diese Gleichung nur unter Vorbehalt verwendet 
werden.  
Generell ist zu beachten, dass ein hoher Wert der Strömungsresistanz eine schlechte 
Durchströmbarkeit beschreibt während beim Wert null keinerlei Widerstand gegen die Strömung 
herrscht. Ein handelsübliches akustisch wirksames Material wie Sonorock Steinwolle besitzt bei einer 
Porosität von 0,95 eine Strömungsresistanz von 10.000 Pa s/m2 [82].  
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3 Experimente und Methoden 
In diesem Abschnitt werden die verwendeten Modelle und experimentellen Aufbauten vorgestellt.  
Zu den Modellierungsaufgaben dieser Arbeit gehörten hauptsächlich akustische Fragestellungen. 
Kern der akustischen Modellierung ist die Bestimmung der (Eingangs-)Impedanz Z diverser 
akustischer Materialien und Anordnungen wie bspw. poröse Absorber, Lochplatten oder 
Kombinationen inklusive anhängenden Luftspalt. Eine weitere Herausforderung, die im Rahmen der 
Modellierung gelöst werden musste, war die Erweiterung dieser Impedanzbestimmung hin zu 
brennkammernahen Bedingungen die Temperatur und den Druck betreffend.  
Experimente dienten vor allem zur Bestimmung der akustischen Impedanz von verschiedenen 
ausgewählten Schallabsorbern. Die Erweiterung der Möglichkeiten zur Impedanzbestimmung durch 
den Aufbau eines unter Überdruck betreibbaren Impedanzrohrs wird ebenfalls beschrieben. 
Weiterhin wird der spezielle Messaufbau dargestellt, der den Einsatz keramischer Porenabsorber als 
schallabsorbierende Hitzeschilde ermöglichte und dessen Betrieb den Beleg ihrer Wirksamkeit bei 
der Dämpfung thermoakustischer Schwingungen erbrachte.   
3.1 Modellierung 
Zentraler Teil der vorliegenden Arbeit ist die Modellierung der Schallabsorption verschiedener 
Absorberausführungen. Ausgehend von einem bereits bekannten Modell, der Theorie des 
homogenen Mediums, wurden unterschiedliche Ansätze für die diversen Problemstellungen 
gesichtet und die besser geeigneten zur näheren Betrachtung ausgewählt.  
3.1.1 Aufbau der Modellierung   
3.1.1.1 Die Absorberkennwerte 
Eine der möglichen Beschreibung der Schallabsorption erfolgt über die Verwendung von 
Schallkennimpedanz Za und Ausbreitungskonstante Γa (in der Literatur auch oft ka). Die hier im 
Folgenden betrachteten einzelnen Schallabsorptionsmodelle unterscheiden sich im Wesentlichen in 
der Bestimmung dieser beiden Größen. Die zwei bekanntesten Methoden sind dabei die Bestimmung 
der effektiven Dichte und des Kompressionsmoduls (bekannte Modelle bspw. von Johnson [58]-
Champoux-Allard [59]) oder der Verwendung der elektro-akustischen Analogie (Delany-Bazley [50], 
Mechel [56]). Beide Methoden lassen sich ineinander überführen, was der Vergleichbarkeit 
insbesondere von Literaturwerten sehr zuträglich ist. Im Folgenden werden beide Methoden kurz 
vorgestellt: 
3.1.1.2 Effektive Dichte und Kompressionsmodul 
Die effektive Dichte ρe und das Kompressionsmodul K beziehen sich je nach Modell entweder auf ein 
den offenen Bereich eines porösen Materials (also das in den Poren befindliche Medium) 
ausfüllendes oder ein den gesamten betrachteten porösen Körper (also sowohl Festkörper als auch 
Medium) repräsentierendes Medium. Üblicherweise wird die Abhängigkeit von der Porosität der 
erstgenannten Methode durch eine Skalierung der effektiven Dichte und des Kompressionsmoduls 
mittels der Porosität abgebildet, so dass in diesem Fall ρe/φ  und K/φ  zur Berechnung der 
Absorberkennwerte herangezogen werden. Häufig wird zur Modellierung nicht die effektive Dichte 
selbst, sondern die dynamische Tortuosität α  herangezogen, die mit der effektiven Dichte 
folgendermaßen zusammenhängt:  
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0
ρ
α
ρ
=  (3.1) 
3.1.1.3 Elektro – akustische Analogie 
Die elektroakustische Analogie beschreibt den Zusammenhang zwischen akustischen und 
elektrischen Feldgrößen als Ersatzschaltung und ermöglicht so tiefere Erkenntnisse über die 
Berechnung der akustischen Impedanzen mittels Längsimpedanz Zl und Queradmittanz Gq Die 
Bestimmung dieser Größen erfolgt dann nach den analog formulierten Ersatzschaltungen mittels 
Identifikation der Schallfeldgrößen mit den elektrischen Feldgrößen. 
3.1.1.4 Zusammenhang zwischen den Methoden  
Da beide Methoden in der Literatur weit verbreitet sind und verschiedene sehr interessante Modelle 
nur in einer der jeweiligen Repräsentationen veröffentlicht werden, ist eine Überführung von einer 
Methode zur anderen und umgekehrt sehr nützlich. Tatsächlich ist der Zusammenhang bei näherer 
Betrachtung trivial. Die Absorberkennwerte sind für die Betrachtung mittels effektiver Dichte und 
Kompressionsmodul gegeben durch: 
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 (3.2) 
Bei der Verwendung der elektroakustischen Analogie gilt [72]: 
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 (3.3) 
Da die Absorberkennwerte bei der Betrachtung eines identischen Absorbers gleich sind, können die 
effektive Dichte und das Kompressionsmodul mittels den Absoberkennwerten bestimmt aus der 
Längsimpedanz und Queradmittanz, und umgekehrt, berechnet werden. So gilt bspw. für die 
effektive Dichte: 
 a ae .
Z
ρ
ω
Γ
=  (3.4) 
Es ist daher möglich, bei Kenntnis einer Darstellung der Absorberkennwerte, die einzelnen 
Komponenten der anderen Darstellung zu berechnen.  
3.2 Bestimmung der Absorberkennwerte 
Die Simulation der Schallabsorption verschiedener Absorberanordnungen stellt einen wichtigen Teil 
der vorliegenden Arbeit dar. Im Folgenden wird ein Überblick über die verschiedenen im Verlaufe der 
Arbeit verwendeten oder verworfenen Modelle gegeben. Ein Problem stellte dabei immer wieder die 
Beschaffenheit der untersuchten Absorber dar. Da das betrachtete Material eine relativ niedrige 
Strömungsresistanz, die zum Teil sogar diejenige von sehr porösen Faserabsorbern unterbietet, mit 
einer deutlich bimodalen Porenstruktur verbindet und zudem eine für derart offene Materialien 
relativ geringe Porosität aufweist, sind viele gängige Modelle nur schwer hierauf zu übertragen.  
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Insbesondere die Mischung aus den sehr kleinen, schlecht zugänglichen Poren, die im 
Gefriergelierprozess aus den Eiskristallen des ausgefällten Wassers entstehen, und den offenen 
Platzhalterporen stellt die Modellierung vor große Herausforderungen.  
Neben der des eigentlichen porösen Absorbermaterials wurde auch die akustische Wirkung von 
Lochplatten untersucht, die im Rahmen der Anwendung eine wichtige strukturelle Rolle übernehmen 
können und je nach Dimensionierung massiven Einfluss auf die Schallabsorption haben.  
Die Modellierung der Verbindung zwischen den Einzelschichten ist ein weiterer Punkt, der in diesem 
Abschnitt behandelt wird. Dabei werden einerseits bekannte Grundsätze aus dem Impedanz-
Translations-Theorem verwendet und andererseits erörtert, in welchen Fällen eine alternative 
Verbindung der Impedanzen notwendig ist.  
3.2.1 Poröse Absorber 
Die Grundidee der hier vorgestellten Absorptionsmodelle ist eine Homogenisierung des betrachteten 
Absorbers. Es wird also davon ausgegangen, dass der Absorber sich mittels gewisser integraler 
Eigenschaften beschreiben lässt, die sich im Idealfall einfach und am Absorber selbst bestimmen 
lassen. Dabei kommt es zu Einschränkungen der Genauigkeit des Modells in Abhängigkeit von der 
tatsächlich gegebenen Homogenität. Es ist offensichtlich, dass es poröse Materialien gibt, deren 
Eigenschaften sich nicht durch eine Homogenisierung abbilden lassen. Eine einzelne Pore, durch je 
eine dünne Öffnung mit dem umgebenden Volumen verbunden, wird sich anderes verhalten als eine 
Reihe dünner Röhrchen, deren Durchmesser so gewählt ist, dass sie in den entsprechenden 
integralen Eigenschaften (bspw. Porosität und Strömungsresistanz) mit denen der Pore 
übereinstimmt. Von diesem und ähnlichen Extremfällen abgesehen, muss für die Zulässigkeit der 
Homogenisierung die Frequenz des betrachteten Schallereignisses klein genug sein, dass die 
zugehörige Wellenlänge nicht die Größenordnung der größten im Material vorhandenen Poren 
erreicht. 
3.2.1.1 Johnson-Champoux-Allard 
Das Johnson-Champoux-Allard-Modell ist ein nach und nach verbessertes Modell zur Bestimmung 
der dynamischen Tortuosität. Anders als die geometrische Tortuosität, die als Verhältnis aus 
zugänglicher Weglänge zu kürzester Distanz definiert ist, beschreibt die dynamische Tortuosität das 
Längenverhältnis frequenz- und materialabhängig. Das Modell wurde in einer grundlegenden Version 
1987 von Johnson et al. [58] folgendermaßen formuliert: 
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Dabei bezeichnet j die imaginäre Einheit, ω die Kreisfrequenz, η und ρ0 die Fluideigenschaften 
Viskosität und Dichte, k und φ  die Materialeigenschaften Permeabilität und Porosität sowie die 
modellspezifischen Parameter charakteristische viskose Länge Λ  und Hochfrequenz Grenzwert der 
Tortuosität α∞ .  
Die im Abschnitt 3.1.1.2 genannte effektive Dichte lässt sich aus der dynamischen Tortuosität durch 
Multiplikation mit der Dichte des Mediums leicht bestimmen: 
 e 0( ) ( )ρ ω α ω ρ=   (3.6) 
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Die Vorzeichen im Wurzelterm sowie vor dem ersten Bruch wurden von Champoux und Allard [59] 
korrigiert und werden in nachfolgenden Publikationen üblicherweise in folgender Version zitiert und 
verwendet. Dies wird hier ebenso gehandhabt.  
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Auf Basis dieser Darstellung leiteten Champoux und Allard den dynamischen Kompressionsmodul K 
ab: 
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Hier steht j wiederum für die imaginäre Einheit, ν = η/ρ0 steht für die kinematische Viskosität, p0 für 
den statischen Druck und κ für den Adiabatenexponent des Fluids, ω für die Kreisfrequenz und k 
schließlich für die Permeabilität des betrachteten Mediums. Die kreisfrequenzabhängige Funktion 
G(ω) lässt sich nach [76] herleiten zu:
 
 
 
ωω
α φ ν∞
  
= +  Λ   
1 22
2
1( 2) iG k  (3.9) 
Mit den bekannten Größen. In der Literatur wird der Hochfrequenz-Grenzwert der Tortuosität α∞   in 
G(ω) häufig durch 1 ersetzt.  
Für das Modell von Johnson-Champoux-Allard werden zur Bestimmung der Absorberkennwerte 
neben den leicht zu bestimmenden Materialparametern Porosität und Strömungsresistanz noch eine 
Reihe weiterer Parameter benötigt, die teilweise erst bei der Modellerstellung definiert wurden und 
auch jetzt noch schwierig oder nur für reguläre Geometrien berechenbar oder bestimmbar sind. Zu 
diesen Größen gehört die charakteristische viskose Länge Λ , die für Lochplatten mit dem Radius der 
Öffnungen identifiziert wird, für poröse Materialien jedoch nicht rechnerisch bestimmt werden kann. 
3.2.1.2 Theorie des homogenen Mediums 
Die Theorie des homogenen Mediums (THM) entstand, als Zwikker und Kosten [55] eine bestehende 
Beschreibung eines Absorbers aus Rohrbündeln erweiterten, um bisher nicht berücksichtigte Effekte 
abbilden zu können. Insbesondere die Einführung offen zugänglicher Porosität, die für den Einfluss 
auf die Strömungsgleichungen statt der Gesamtporosität verwendet wurde, erlaubte eine deutliche 
Verbesserung gegenüber den bisherigen Modellen. Der Unterschied zwischen offen zugänglicher 
Porosität und Gesamtporosität wird mittels des von ihnen eingeführten Strukturfaktors beschrieben, 
so dass bisher unberücksichtigte Effekte der inneren Struktur des betrachteten Materials in das 
Modell eingehen.  
Es gibt detaillierte Herleitungen [56, 57] zur Bestimmung der Absorberkennwerte auf Basis des 
Impulserhaltungssatzes und der Kontinuitätsgleichung. Im Ergebnis lassen sich die 
Absorberkennwerte Za und Γa folgendermaßen darstellen: 
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Dabei steht j für die imaginäre Einheit, ω für die Kreisfrequenz, η, ρ0 ,c0 und κ für die 
Fluideigenschaften Viskosität, Dichte, Schallgeschwindigkeit und Adiabatenexponent, Ξ, φ und χ für 
die Materialeigenschaften Strömungsresistanz, Porosität und Strukturfaktor. Der Strukturfaktor dient 
dabei der unterschiedlichen Gewichtung des durch die Schallschnelle bewegten Luftvolumens in 
durchgängigen Kanälen des Absorbers als Dämpfer, gegenüber dem nur auf den Schalldruck 
reagierenden Luftvolumens in Sackporen und Strukturen senkrecht zur Schalleintrittsrichtung als 
Feder. Seine exakte Bestimmung ist nicht trivial und muss üblicherweise per Anpassung an 
Messergebnisse erfolgen.     
3.2.2 Lochplatten  
Die Akustik von Lochplatten ist im Grunde ein Spezialfall der Akustik von Einzellöchern bzw. -Rohren 
und wird in der Modellierung auch üblicherweise so behandelt. So entwickelten Zwikker und Kosten 
ihren Ansatz zur Beschreibung eines akustischen Modells durch Betrachtung von regelmäßig 
angeordneten Röhrchen [55]. Befindet sich hinter den Löchern ein Hohlraum, kann die Anordnung 
als Helmholtz-Resonator betrachtet werden. Dabei muss beachtet werden, ob die Luftvolumen hinter 
den Löchern als voneinander unabhängig betrachtet werden können. Dies ist dann der Fall, wenn der 
Abstand zwischen den Löchern wenigstens das Fünffache des Lochdurchmessers beträgt [83]. 
Hieraus ergibt sich eine maximal erreichbare Flächenporosität zwischen 0.0314 und 0.0362. Besitzt 
eine Lochplatte eine höhere Flächenporosität, müssen Interaktionseffekte berücksichtigt werden. 
Grundsätzlich treten dabei zwei Arten von Energieverlusten auf. Reibung an den Lochinnenflächen 
und die Beschleunigung der in Schwingung versetzten Luft. Die verschiedenen betrachteten Modelle 
unterscheiden sich hauptsächlich in den Gewichtungen dieser Energieverluste und der Bestimmung 
der betroffenen Masse des schwingenden Mediums. 
Im Rahmen dieser Arbeit wurden zwei Ansätze der Modellierung von Lochplatten näher betrachtet. 
Zum einen der Ansatz von Maa [84] mittels Lösung der Wellengleichung durch Besselfunktionen im 
Einzelloch, zum anderen der Ansatz von Beranek-Ingard [85, 86] mittels Bestimmung einer 
äquivalenten Dichte entsprechend dem weiter oben angeführten Ansatz von Johnson-Allard. Zu 
beiden Ansätzen gibt es mittlerweile vereinfachte sowie spezialisierte Versionen.  
3.2.2.1 Beranek-Ingard und Allard-Ingard 
Die Modelle für poröse Absorber lassen sich prinzipiell auch für Lochplatten anwenden, wenn die 
entsprechenden Parameter an die Lochplatten angepasst werden. Im Falle des Johnson-Allard 
Modells sind es die Permeabilität k (die bei Kenntnis der Viskosität in die Strömungsresistanz 
überführbar ist), die charakteristische viskose Länge Λ  und die Tortuosität α
∞
. Durch geeignete 
Auswahl der Entsprechungen von Λ  und α
∞
 sowie der Verwendung folgender Umformung der 
Gleichung (2.71) für die Strömungsresistanz einer Lochplatte:  
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können Lochplatten auch mit den Formeln aus (3.5) berechnet werden.   
Atalla und Sgard veröffentlichten 2007 eine übersichtliche Zusammenfassung über die Simulation der 
Schallabsorption von Lochplatten auf Basis des Modells von Beranek und Ingard in verschiedenen 
Anwendungen [60]. Dabei werden im Wesentlichen zwei Effekte betrachtet: Die Reibung an der 
inneren Oberfläche der Löcher und die Trägheit der in Bewegung gesetzten Luftmasse durch die 
Löcher hindurch. Unter den Reibungseffekten werden dabei auch die Einlaufeffekte durch das 
Verengen des Strömungsquerschnitts berücksichtigt.  
Für die Beschreibung der Oberflächenreibung wird die viskose Grenzschicht verwendet, definiert als: 
 
ηδ
ρ ω
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2
 (3.13) 
Die daraus abgeleitete Gleichung verwendet dann den von Rayleigh [49] definierten 
Oberflächenwiderstand ηρ ω= ⋅ 1/201 / 2 (2 )Rs . Dabei bezeichnet η die dynamische Viskosität und ρ0 
die Dichte des betrachteten Mediums, sowie ω die Kreisfrequenz der akustischen Anregung. 
Für den Trägheitsanteil der Gleichung muss das Volumen der in den Löchern enthaltenen Luft um 
einen mit-beeinflusstem Anteil vor und hinter der Lochplatte erhöht werden. Hierzu wird eine 
Längenkorrektur eingeführt, die je nach gewähltem Ansatz unterschiedlich definiert ist. Hier werden 
nun beide Ansätze betrachtet, um die Unterschiede in Bezug auf die gewünschte Anwendung 
beurteilen zu können. Die generelle Form der normalen Wandimpedanz vor einer Lochplatte ist 
gegeben durch [60]: 
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Hier stehen d, r und φ  für die geometrischen Eigenschaften der Lochplatte (Dicke, Lochradius und 
Flächenporosität), ρ0  für die Dichte des interagierenden Mediums, ω für die Kreisfrequenz und Rs 
sowie εe für die oben eingeführten Größen Oberflächenwiderstand und Längenkorrektur. Zw 
schließlich beschreibt die Wandimpedanz eines etwaigen an die Lochplatte anschließenden 
Volumens, bspw. Luft oder Absorber.  
Je nach zugrunde liegenden Annahmen bezüglich des Einflusses des Oberflächenwiderstands Rs und 
der Wahl der Werte für die Längenkorrektur εe lassen sich aus Gleichung (3.14) die Modelle von 
Beranek-Ingard, Allard-Ingard sowie andere Modelle entwickeln. Für den Fall einer einzelnen 
Lochplatte platziert vor einem Luftspalt der Länge L ist die Impedanz nach Allard-Ingard gegeben 
durch:  
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Dabei ist ( )e 0.85 1 1.14rε φ= − . Die Verwendung dieser Darstellung für eine Lochplatte wird im 
Folgenden als Beranek-Allard-Ingard-Modell bezeichnet.  
Die tatsächliche absorbierende Wirkung einer Lochplatte vor einem Luftspalt hängt stark von ihrer 
Dimensionierung ab und variiert sowohl in Frequenzgang als auch in Intensität zum Teil erheblich. 
Der Wandabstand hat ebenfalls einen großen Einfluss, wie Abbildung 14 zeigt. Es sind hier 
verschiedene Einflüsse zu beobachten, die nun am Beispiel von den Simulationsergebnissen zum 
oben vorgestellten Modell im Einzelnen betrachtet werden sollen.  
 
Abbildung 14: Schallabsorption bei Variation der Lochscheibenparameter auf Basis der Grundwerte d = 1 mm, r = 0,5 mm, 
L = 50 mm und φ  = 0,025. Hier Variation über Flächenporosität (links) und Wandabstand (rechts). 
Die grundlegende Dimensionierung der Lochplatten ist in Abbildung 14 und Abbildung 15 gleich. Als 
Basis dient jeweils eine Lochplatte der Dicke d = 1 mm, mit Löchern des Radius r = 0,5 mm und einer 
Flächenporosität φ = 0.025 bei einem Wandabstand von L = 50 mm. Abbildung 14 (links) zeigt die 
Veränderung des Schallabsorptionsgrad α über die Frequenz in Abhängigkeit zur Flächenporosität. 
Offensichtlich wird die Schallabsorption durch die Erhöhung der Flächenporosität, also des offenen 
Anteils der Lochplatte, verringert. Das Maximum der Schallabsorption verschiebt sich für größere 
Flächenporosität zu höheren Frequenzen hin. Rechts daneben wird die Veränderung der 
Schallabsorption in Abhängigkeit zum Wandabstand gezeigt. Wie auch bei anderen 
Absorptionsmechanismen verschiebt eine Vergrößerung des Wandabstands das Maximum der 
Schallabsorption zu tiefen Frequenzen hin. Darüber hinaus verringert sich aber auch die Intensität 
der Schallabsorption von einem Maximalwert von α = 0.55 bei einem Wandabstand von L = 50 mm zu 
α = 0.4 bei einem Wandabstand von L = 100 mm. 
 
Abbildung 15: Schallabsorption bei Variation der Lochscheibenparameter auf Basis der Grundwerte d = 1 mm, 
r = 0.5 mm, L = 50 mm und φ  = 0.025. Hier Variation über Lochdurchmesser (links) und Lochplattendicke (rechts). 
2,5
5
10
0 200 400 600 800 1000 1200 1400f Hz0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
p
20 mm
50 mm
100 mm
0 200 400 600 800 1000 1200 1400f Hz0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
1 mm
4 mm
10 mm
0 200 400 600 800 1000 1200 1400f Hz0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
1 mm
10 mm
100 mm
0 200 400 600 800 1000 1200 1400f Hz0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
p
Experimente und Methoden 
 
43 
In Abbildung 15 (links) sieht man den die Schallabsorption in Abhängigkeit zum Lochdurchmesser 
(2r). Es ist eine klare Verschiebung des Kurvenmaximums zu tiefen Frequenzen für größere 
Lochdurchmesser zu erkennen, dies allerdings auf Kosten der Bandbreite und Intensität der 
Schallabsorption. So hat das Maximum der 10 mm-Kurve nur noch eine Schallabsorption von α = 0.2, 
während das Maximum der 1 mm-Kurve noch α = 0.5 erreicht. Abbildung 15 (rechts) zeigt die 
Veränderung der Schallabsorption für unterschiedliche Lochplattendicken. Von den betrachteten 
Variationen zeigt diese wohl die größten Einflüsse. Während die dünne Lochplatte einen flachen 
Absorptionskurvenverlauf hat und im Maximum eine Schallabsorption von α = 0.5 erreicht, verengt 
sich das Frequenzband mit zunehmender Lochplattendicke deutlich. Für d = 10 mm erhöht sich die 
Schallabsorption α auf das theoretische (absolute) Maximum von α = 1 bei einer Frequenz von 
f = 400 Hz. Außerhalb eines Frequenzbandes von 300 Hz bis 600 Hz ist die Absorption dafür schon 
unter α = 0.25. Noch schmaler wird das gedämpfte Frequenzband für eine Lochplattendicke von 
d = 100 mm. Es findet nur zwischen 100 Hz und 200 Hz signifikante Schallabsorption statt, deren 
Maximum erreicht allerdings mit α = 0.7 nicht mehr die hohen Werte der Lochplatte mit d = 10 mm.  
3.2.2.2 Maa 
Das Modell von Maa basiert auf der Lösung der ebenen Wellengleichung für Einzelrohre, deren 
Eingangsimpedanz mittels der Porosität auf die gesamte Lochplatte übertragen wird. Die 
Wellengleichung in einem zylindrischen Rohr kann mithilfe der Besselfunktion gelöst werden. Die 
Impedanz eines einzelnen Loches mit dem Radius r und der Dicke d ist dann gegeben durch [87]: 
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Dabei stehen ρ0 und η für Dichte und Viskosität des interagierenden Mediums, r für den Radius des 
Rohres, ω für die Kreisfrequenz und Ji(x) für die Besselfunktion i-ter Ordnung mit dem Argument x. 
Zur Erweiterung der Impedanz auf eine Lochplatte mit mehreren Löchern wird ZM,Rohr durch die 
Flächenporosität φ  geteilt. 
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Da die Bestimmung der Besselfunktionen Ji rechnerisch aufwendig ist, wurde das Modell von 
Maa [84] vereinfacht, bzw. linearisiert. Dies führt zur Gleichung (3.18): 
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Die eingehenden Variablen sind die gleichen wie in den vorherigen Gleichungen. Die Darstellung von 
(3.19) lässt sich durch die Einführung des Terms ωρ η= 0s r  vereinfachen. Dies führt zu 
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Die Unterschiede zwischen der hier gezeigten Modellierung von Maa und Beranek-Allard-Ingard 
wurden von Ruiz in ihrer Dissertation [88] ausführlich untersucht. Im Fokus standen sogenannte 
„Microperforated-Panels“ (MPP) mit den für diese üblichen Dimensionen der Lochradien r von 
0,125 mm bis 0,75 mm und der Plattendicke d von 1 mm. Für diese Größenordnungen gibt es kaum 
Unterschiede zwischen den Ergebnissen der beiden Modelle, alleine in den prognostizierten Maxima 
sind Abweichungen erkennbar, die 10% jedoch nicht überschreiten.  
3.2.2.3 Unterschiede der Modelle 
Da die Herstellung keramischer MPP eine große Herausforderung darstellt und mechanische 
Forderungen eine größere Plattendicke nötig machen, wurde der Unterschied der Modelle auch für 
Lochplatten untersucht, deren Löcher deutlich größere Unterschiede aufweisen. Beispielhaft seien in 
Abbildung 16 die Modelle für zwei verschiedene, üblichen Parametern entsprechenden, Lochplatten 
gezeigt. Zur Modellierung wurden die exakten Lösungen verwendet, sie erfolgte also auf Basis der 
Gleichungen (3.15) sowie (3.16). 
Abbildung 16 zeigt die Ergebnisse der Simulation nach Beranek-Allard-Ingard und nach Maa für zwei 
exemplarische Lochplatten. Das linke Diagramm zeigt die für eine im ZARM hergestellte Lochplatte 
(r = 3 mm, d = 10 mm, φ = 0,02, L = 50 mm) erwartete Schallabsorption. Diese fällt mit einem 
Maximum von α = 0.4 relativ gering aus. Auch die Verengung der Bandbreite durch die große Dicke 
der Lochplatte ist gut zu erkennen. Das rechte Diagramm zeigt die erwartete Schallabsorption für 
eine von Ruiz verwendete Lochplatte (r = 0,125 mm, d = 1 mm, φ = 0,01, L = 15 mm). Durch die sehr 
geringen Lochdurchmesser und die geringe Dicke ist der Verlauf der Schallabsorption einerseits 
deutlich zu hohen Frequenzen verschoben, vor allem aber höher als der der vorher betrachteten 
keramischen Lochplatte. Die Unterschiede bewegen sich hier in einem noch deutlich unter dem von 
Ruiz angegebenen 10% liegenden Rahmen.  
  
Abbildung 16: Zwei Beispiele für die geringen Unterschiede zwischen dem Beranek-Allard-Ingard Modell (B.-A.-I.) und 
dem Modell von Maa. Parameter linke Seite (keramische Lochplatte, ZARM): r = 3 mm, d = 10 mm, φ  = 0,02, L = 50 mm. 
Parameter rechte Seite (metallische Lochplatte, Ruiz [88]): r = 0,125 mm, d = 1 mm, φ  = 0,01, L = 15 mm. 
Da die Abweichung zwischen den beiden Modellen auch in dem von Ruiz nicht untersuchten Bereich 
größerer Lochtiefen und -Radien sowie für größerer Flächenporositäten unterhalb von 10 % liegt und 
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damit deutlich geringer ausfällt, als die bei Messungen festgestellten Abweichungen von den 
simulierten Ergebnissen, können ohne Einschränkungen beide Modelle verwendet werden.  
3.2.3 Kombination von Einzelschichten zu einem Gesamtabsorber 
In der Anwendung von Schallabsorbern kommt es häufig zu Anordnungen, die nicht allein durch eine 
homogene Schicht beschrieben werden können. Beispiele wurden oben schon in Form der 
Lochplatten vor einem Luftspalt gezeigt, sind aber auch durch poröse Absorber vor einem Luftspalt 
oder den angestrebten Aufbau einer durch eine Lochplatte vor mechanischen Schäden geschützten 
Absorberschicht gegeben. Desweiteren gibt es Anordnungen aus mehreren Schichten geringfügig 
variierter Absorbermaterialien, die mit Hilfe der homogenen Ansätze alleine nicht zufriedenstellend 
abgebildet werden können. Schließlich würde ein Berechnungsverfahren für mehrere 
hintereinanderliegende Absorberschichten auch ermöglichen, innerhalb einer Absorberschicht 
verschiedene virtuelle Schichten einzufügen um derart gradierte Absorbereigenschaften 
berücksichtigen zu können. In dieser Arbeit betrifft das die über den Absorber variierende 
Temperatur, ähnliches Vorgehen wäre aber auch bei gradierter Porosität denkbar. 
3.2.3.1 Transfermatrizen  
Die in Kapitel 2.3.3 vorgestellten Transfermatrizen können auch verwendet werden, um den Verlauf 
von Schalldruck und Schallschnelle durch absorbierende Medien abzubilden. Statt der 
Schallkennimpedanz Z0 und der Ausbreitungskonstante k0, wie sie in Gleichung (2.57) verwendet 
werden, werden die komplexwertigen Absorberkoeffizienten Za und Γa benötigt. Die Transfermatrix 
Τa eines absorbierenden Elementes der Dicke d hat dann folgende Form[73]: 
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 (3.21) 
Sollen nun mehrere Absorber zusammengefasst werden, ergibt sich ihre Transfermatrix Τges aus dem 
Produkt ihrer jeweiligen Transfermatrizen Τi. Formal ausgedrückt:  
 ges i
i
Τ = Τ∏  (3.22) 
In ähnlicher Weise können Lochplatten in Form von Transfermatrizen in die Modellierung einer 
Absorberschicht eingebracht werden. Für diskrete akustische Elemente, die eine sprunghafte 
Veränderung der Impedanz auf einer kurzen Strecke erzeugen (sogenannte „lumped elements“), eine 
Beschreibung die auf Lochplatten in den üblichen Dimensionen zutrifft, gibt [73] folgende Form der 
Transfermatrix Τle an:  
 lle
e1
0 1
Z 
 

=

T  (3.23) 
Dabei steht Zle für die Impedanz des diskreten akustischen Elements. Da es sich im Rahmen dieser 
Arbeit im Falle diskreter akustischer Elemente ausschließlich um Lochplatten handelt, wird im 
Folgenden die Notation ΤLp und ZLp verwendet, wobei letztere für eine der in Abschnitt 3.2.2 
vorgestellten Lochplattenimpedanzen steht.  
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Die auf eine der genannten Arten zusammengesetzte Transfermatrix Τges der Absorberanordnung 
kann dann gemäß Gleichung (2.61) benutzt werden, um den Reflektionsfaktor zu bestimmen.  
3.2.3.2 Akustische Transmissionsanalyse  
Die Bestimmung der Schallabsorption geschichteter Absorber hat auch zu anderen Ansätzen geführt. 
Einer dieser Ansätze, die im Rahmen dieser Arbeit verwendet wurde, ist die sogenannte „akustische 
Transmissionsanalyse“ (Acoustic Transmission Analysis) [89]. In diesem Ansatz wird die Bestimmung 
der Eingangsimpedanz eines mehrlagigen Absorbers rekursiv über die Impedanzen der 
Einzelschichten bestimmt. Die Eingangsimpedanz Zw,n+t der (n+1)-sten Schicht ist folgendermaßen 
definiert:  
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Dabei beschreibt Zw,n+1 und Γa,n+1 die Schallkennimpedanz und Schallausbreitungskonstante der (n+1)-
sten Schicht und dn+1 ihre Dicke. Zw,n bezeichnet die Eingangsimpedanz der vorhergehenden Schicht. 
Für die erste Schicht vor einem schallharten Abschluss wird dessen Eingangsimpedanz als unendlich 
angenommen und der Grenzübergang liefert für Zw,1 unter Verwendung der vorher genannten 
Notation: 
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Dies entspricht weitestgehend der Darstellung in Gleichung (2.51), die Unterschiede (cot statt coth) 
sind dadurch zu erklären, dass in der Quelle [89] Schallkennimpedanz Z1 und Ausbreitungskonstante 
Γ1 jeweils die imaginäre Einheit j enthalten. Wird dies berücksichtigt, lassen sich die Gleichungen 
ineinander überführen.   
Es ist für die gleiche Absorberanordnung möglich, die Eingangsimpedanz sowohl mittels 
Transfermatrix, als auch mittels der akustischen Transmissionsanalyse zu bestimmen. Das Ergebnis ist 
in beiden Fällen identisch, so dass die Ansätze als gleichwertig anzusehen sind. Zusätzlich zur 
Möglichkeit, die akustische Transmissionsanalyse zur alternativen Bestimmung der 
Eingangsimpedanz zur Verfügung zu haben, bietet sie einen einfachen Ansatz, die Impedanz von 
Lochplatten in die Eingangsimpedanz einer geschichteten Anordnung zu integrieren. Die Impedanz 
einer Lochplatte ZLp kann durch einfache Addition zur Eingangsimpedanz der von der Lochplatte in 
Richtung schallhartem Abschluss liegenden Absorberanordnung hinzugefügt werden. Dies entspricht 
exakt dem Multiplizieren mit der in Gleichung (3.23) gegeben Transfermatrix, so dass auch hier 
einander entsprechende Ansätze vorliegen.    
3.2.4 Extrapolation der Simulation auf Brennkammerbedingungen 
Die vorgenannten Modelle sind in der vorgestellten und ihrer publizierten Form zunächst nur für 
Normalbedingungen aufgestellt und, unter ihren jeweiligen Einschränkungen, gültig. Ein wichtiger 
Schritt, um sinnvolle Vorgaben für die Herstellung von Absorbern zur Schallabsorption in stationären 
Gasturbinen machen zu können, ist daher die Übertragung der Modellierung auf hohe Temperatur 
und hohen Umgebungsdruck. Änderungen dieser Größen haben erheblichen Einfluss auf wichtige 
Schalleigenschaften, namentlich auf die Schallgeschwindigkeit c0, die etwa mit der Wurzel der 
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Temperatur zunimmt, sowie die Impedanz Z0, die von Druck und Temperatur abhängig ist. Es ist 
daher zu erwarten, dass sich diese Änderungen auch auf die Schallabsorption auswirken.  
Als Ansatz zur Anpassung der Modellierung an die geänderten Umgebungsbedingungen wurden in 
den verwendeten Modellen jene Größen ausfindig gemacht, die von der Temperatur oder vom 
Umgebungsdruck abhängig sind und durch Funktionen ersetzt, die ihren Wert entsprechend 
verändern.   
3.2.4.1 Temperatur- und Druckanpassung der Eingangsparameter 
Im Fall von porösen Absorbern wurde die Anpassung an hohen Druck und erhöhte Temperaturen bei 
Verwendung der Theorie des homogenen Mediums bereits von Giese et al. [12] veröffentlicht. Für 
Lochplatten gibt es noch keine entsprechenden Veröffentlichungen. In beiden Fällen sind die 
relevanten Größen, die an die geänderten Umgebungsparameter angepasst werden müssen die 
Viskosität η, die Dichte ρ0, der Adiabatenexponent κ und die Schallgeschwindigkeit c0 des 
betrachteten Mediums. Im Falle poröser Absorber muss zudem die Strömungsresistanz Ξ angepasst 
werden. 
Die Temperaturanpassung der Strömungsresistanz erfolgt unter Zuhilfenahme der Permeabilität k, 
die per Definition ein reiner Materialparameter und damit weder druck- noch temperaturabhängig 
ist. Die Gleichung (2.66) zeigt, dass zur Bestimmung der Permeabilität aus der Strömungsresistanz 
nur die dynamische Viskosität benötigt wird. Diese ist temperaturabhängig und kann nach [90] wie 
folgt bestimmt werden:  
 ( ) mol6 2
A η
2,6693 10
M T
η
σ
−= ×
Ω
 (3.26) 
Dies ist eine vereinfachte Formel, bei der die Einheiten der Eingangsgrößen bereits im Vorfaktor zu 
Pa m-1s-1 zusammengefasst sind. Die einzusetzenden Werte entsprechen also den im Folgenden 
genannten Größen, allerdings ohne ihre jeweiligen Einheiten: Mmol bezeichnet die Molare Masse in 
kg mol-1. T die Temperatur in K. Mit σA wird der Lennart-Jones-Stoßdurchmesser in 10-10 m 
angegeben und Ωη schließlich ist das dimensionslose viskose Kollisionsintegral. Dieses 
Kollisionsintegral wird gelegentlich identisch gleich eins angenommen, so dass sich (3.26) vereinfacht 
zu 
 ( ) 2 l6 m
A
o2,6693 10 .
M T
η
σ
−= ×  (3.27) 
Diese Annahme ist jedoch nur dann korrekt, wenn die betreffenden Moleküle sich nicht gegenseitig 
anziehen [91].  
Es sei an dieser Stelle angemerkt, dass der Vorfaktor in Gleichungen (3.26) und (3.27) in der Literatur 
je nach Zielgröße unterschiedlich angegeben wird. So wird in [91] der Vorfaktor mit 26,69 
angegeben, um als Einheit der berechneten Viskosität Mikropoise (bspw. bei Verwendung des CGS-
Systems) zu erhalten. Ähnliche Änderungen sind nötig, soll die Viskosität in μPa∙m-1s-1 berechnet 
werden. 
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Unter der Annahme, dass Gleichung (3.27) im betrachteten Parameterraum gültig ist, lässt sich die 
Bestimmung der Viskosität vereinfachen. Da die Größen Mmol und σA von Temperatur und Druck 
unabhängig sind, ist nur T eine Variable der Viskosität. Dies führt zu folgender Gleichung: 
 ( ) ( )mol mol6 6 0 02 2
A A 0 0
[ ] 2,6693 10 2,6693 10 [ ]
M T M T TT T T
T T
η η
σ σ
− −= × = × =  (3.28) 
Dabei bezeichnet T0 eine definierte Temperatur, bei der die Viskosität des betrachteten Stoffes 
bekannt ist, für Luft bspw. T0 = 273,15 K mit η[T0] = 17,1∙10-6 Pa m-1s-1. Mit Hilfe dieser Umstellung 
lässt sich die möglicherweise aufwendige Bestimmung von MMol und σA vermeiden. Die Berechnung 
der temperaturabhängigen Strömungsresistanz erfolgt dann unter Verwendung von oben genannter 
Gleichung (2.66) und der soeben hergeleiteten Gleichung (3.28).  
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Unter der Annahme, dass das Kollisionsintegral Ωη temperaturunabhängig ist, lässt sich mit Gleichung 
(3.29) die Strömungsresistanz auf der Basis von Mess- bzw. Literaturwerten der Strömungsresistanz 
und Viskosität unter Normalbedingungen für beliebige Temperaturen bestimmen, vorausgesetzt, das 
betrachtete Medium hat unter diesen Temperaturen noch gasförmigen Aggregatzustand. Unter 
diesen genannten Einschränkungen wurde die Temperaturanpassung der Strömungsresistanz für die 
Simulationen in [12-14] verwendet.  
Die nähere Betrachtung der Literaturwerte für das Kollisionsintegral Ωη lässt diese Anwendung 
allerdings als ungenau erscheinen. Tabelle 1 zeigt Werte des Kollisionsintegrals für ausgewählte 
Temperaturen. Die Berechnung erfolgte anhand der Tabellen in [90]. Für Normalbedingungen liegt 
der Fehler unter der Annahme von Ωη = 1 bei 1,3%. Dieser Fehler überträgt sich reziprok auf die 
Berechnung der Viskosität, so dass eine zu hohe Annahme des Kollisionsintegrals zu einer 
Unterschätzung der Viskosität führt, die sich wiederum als Unterschätzung auf die 
Strömungsresistanz überträgt. Diese Unterschätzung steigt bei zunehmender Temperatur auf bis zu 
30% bei 2373,15 K an und sollte daher, wenn möglich, berücksichtigt werden.        
Tabelle 1: Kollisionsintegral in Abhängigkeit von der Temperatur und seine Auswirkungen auf die berechnete Viskosität 
Temperatur T in K Kollisionsintegral 
Ωη  
Viskosität von Luft nach 
(3.26) in μPa m-1s-1 
Viskosität von Luft nach 
(3.27) in μPa m-1s-1 
293,15  0,9870 18,09 17,86 
473,15 0,8963 25,31 22,69 
773,15 0,8242 35,19 29,00 
1573,15 0,7432 55,67 41,37 
2373,15 0,7005 72,54 50,81 
Die Bestimmung des Kollisionsintegral auf Basis des Lennard-Jones-Potentials kann in [91] 
nachvollzogen werden. Dort ist folgende empirische Gleichung aus [92] zur Bestimmung des 
Kollisionsintegrals Ωη angegeben: 
 ( ) ( ) ( )* * *η exp exp
B
A T C DT E FT
−     Ω + − += −     
 (3.30) 
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Die empirischen Konstanten sind gegeben mit A = 1,16145, B = 0,14874; C = 0,52487, D = 0,77320, 
E = 2,16178 sowie F = 2,43787. T* bezeichnet hier die angepasste Temperatur, die mittels T* = kBT/ε 
bestimmt werden kann. Dabei steht kB für die Boltzmann-Konstante in J/K, T für die Temperatur in K 
und ε in J schließlich für die Energie des Lennard-Jones-Potentials bei größtmöglicher Anziehung der 
beteiligten Moleküle. Dieses Potential ist temperaturunabhängig, so dass nun eine Funktion zur 
Verfügung steht um, unter Verwendung von Literaturwerten für ε, den Wert des Kollisionsintegrals 
berechnen und in Gleichung (3.26) einsetzen zu können.  
Tabelle 2: Vergleich der Kollisionsintegrale nach Quelle.  
Temperatur T in K Kollisionsintegral Ωη,Tab 
nach Tabelle [90] 
Kollisionsintegral 
Ωη,rech. nach (3.30) [92] 
Relative Abweichung von 
Ωη,rech. zu Ωη,Tab in %. 
293,15  0,9870 0,9845 0,25 
473,15 0,8963 0,8943 0,22 
773,15 0,8242 0,8269 -0,33 
1573,15 0,7432 0,7438 -0,08 
2373,15 0,7005 0,6996 0,13 
In Tabelle 2 werden die Unterschiede der Werte des Kollisionsintegrals in Abhängigkeit zur 
Bildungsform dargestellt. Ωη,Tab bezeichnet die aus der Tabelle in [90] entnommenen Werte, während 
die Werte von Ωη,rech. gemäß Gleichung (3.30) bestimmt wurden. Die relative Abweichung der Werte 
voneinander ist für alle betrachteten Temperaturen kleiner als 0,5 %. Weiterhin ermöglicht die 
Berechnung des Kollisionsintegrals seine stufenlose Bestimmung, während bei der Verwendung der 
Tabellenwerte weite Temperaturbereiche auf den gleichen Kollisionsintegralwert abgebildet würden. 
Schließlich ist die verwendete empirische Formel 1972 veröffentlicht worden und somit deutlich 
jünger als die Tabellenwerte, die bereits 1948 veröffentlicht wurden. Die Bestimmung der 
temperaturabhängigen Strömungsresistanz sollte daher statt nach Gleichung (3.29) folgendermaßen 
durchgeführt werden:  
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Die Herleitung der Gleichung erfolgt analog zu (3.28) sowie (3.29) und wird hier daher nicht näher 
erläutert.  
Während die Bestimmung der temperaturabhängigen Strömungsresistanz sich als nichttrivial 
erwiesen hat, ist die Bestimmung der Dichte bei hoher Temperatur verhältnismäßig überschaubar. 
Die Zustandsgleichung für ideale Gase liefert unter anderem den folgenden Zusammenhang für 
Druck p, Dichte ρ, spezifischer Gaskonstante Rs eines Stoffes i, sowie der Temperatur T: 
 s,
s,
i
i i i i
i
pR T
R T
p ρ ρ= ⇔ =  (3.32) 
Unabhängig von der spezifischen Gaskonstante Rs ist also für jedes ideale Gas die Abhängigkeit von 
Druck zur Dichte proportional und zur Temperatur antiproportional. Es besteht hier wieder die 
Möglichkeit, von einem bekannten (ggf. Mess-) Wert ρ0 bei Normalbedingungen (p0,T0) auf höhere 
Werte zu extrapolieren oder aber, da die spezifische Gaskonstante weder druck- noch 
temperaturabhängig ist, die Dichte direkt zu berechnen. Es handelt sich bei Luft zwar nicht um ein 
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ideales Gas, die Berechnung ihrer Zustandsgrößen mittels (3.32) wird davon jedoch laut [90] nicht 
nennenswert beeinträchtigt.  
Die Bestimmung des temperaturabhängigen Adiabatenexponenten erfolgte mittels Angaben aus der 
Datenbank des „National Institute of Standards and Technology“ (NIST). Verschiedene Stoffwerte von 
Sauerstoff und Stickstoff, unter anderem die isobare und isochore Wärmekapazität, wurden für 
einen Umgebungsdruck von 1 bar bis 20 bar und einem Temperaturbereich von 200 K bis 2000 K 
(Stickstoff) beziehungsweise 200 K bis 1000 K (Sauerstoff) abgerufen [93]. Unter Berücksichtigung der 
Anteile von Stickstoff und Sauerstoff an trockener Luft und der Vereinfachung, die Anteile aller 
anderen Stoffe zu vernachlässigen, wurden gemäß Gleichung (3.33) Cp und analog CV bestimmt. 
Dabei steht i für den jeweiligen Stoff, wi für seinen Anteil am Gasgemisch Luft und Cp,i für seine 
jeweilige Wärmekapazität.  
 p,Luft p,i i
i
w CC =∑  (3.33) 
Die Berechnung des Adiabatenexponenten erfolgte dann mit κ = Cp/CV. Die Ergebnisse sind in 
Abbildung 17 zusammengefasst. Offenbar gibt es bei niedrigen Temperaturen noch einen relativ 
großen Einfluss durch den Umgebungsdruck, der allerdings bei zunehmender Temperatur schnell 
nachlässt. Bei 500 K ist der relative Abstand des Adiabatenexponenten für 1 bar und für 20 bar 
bereits unter 1 %.  
 
Abbildung 17: Adiabatenexponent der Luft in Abhängigkeit von der Temperatur gemäß Gleichung (3.33) bei variiertem 
Umgebungsdruck.  
Da die Daten nur in Tabellenform vorliegen, erfolgt die Implementierung in der Modellierung durch 
Ausgleichsfunktionen, die die Literaturwerte auf Basis des Ansatzes κ − +=
2( / )( ) T BT Ae C fitteten. 
Dabei wurde für jede der Druckreihen ein eigener Fit ermittelt. Die zugehörigen Koeffizienten sind in 
Tabelle 3 angegeben. Die Koeffizienten sind so gewählt, dass die erzeugten Funktionen zur 
Berechnung von κ(T) für hohe Temperaturen eine gute Übereinstimmung mit den Literaturwerten 
haben. Die schlechteste Übereinstimmung ergibt sich daher für den niedrigen Temperaturwert von 
300 K. Hier kommt es zu Abweichungen von bis zu 5 %. Für den nächsten Temperaturschritt von 
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400 K ist die Abweichung für alle Druckwerte unter 1 % gesunken, so dass die Verwendung der 
Ausgleichsfunktionen nur zu geringen Fehlern führt und insbesondere im Anwendungsbereich bei 
Werten deutlich über 1000 K als ausreichend genau angenommen werden kann.  
Tabelle 3: Koeffizienten zur Bestimmung des Adiabatenexponenten und Abweichung von den Literaturwerten bei ihrer 
Verwendung. 
Druck in 
bar 
Koeffizient A Koeffizient B Koeffizient C Maximale relative Abweichung von 
den Literaturwerten in % 
1 0,107499 957,117 1,30231 0,25 (bei 900 K) 
5 0,117012 881,799 1,30469 -0,83 (bei 300 K) 
10 0,131513 796,841 1,30737 -2,06 (bei 300 K) 
15 0,149477 717,784 1,30999 -3,36 (bei 300 K) 
20 0,171848 643,685 1,31265 -4,74 (bei 300 K) 
 
Für die Implementierung im Modell werden vier Funktionen erstellt, die in Abhängigkeit vom 
betrachteten Umgebungsdruck verwendet werden. Dabei wird vereinfachend davon ausgegangen, 
dass die Druckabhängigkeit bei konstanter Temperatur linear verläuft und der Wert des 
Adiabatenexponenten dem anteiligen Mittelwert der nächstliegenden Ausgleichsfunktionen 
entspricht. Für 6 bar ergibt sich demnach folgender Ansatz:  
 
( ) ( )
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6 5 10 6
( ) ( ) ( ) 0,2 ( ) 0,8 ( )
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T T T T Tκ κ κ κ κ
− −
= + = +
− −
 (3.34) 
Für andere Druckwerte erfolgt der Ansatz analog. Derart ist es möglich, den gesamten betrachteten 
Druckbereich in die Modellierung zu implementieren.  
Die hier vorgestellte Näherungsfunktion stellt eine Verbesserung zu der noch in [12] verwendeten 
Näherungsfunktion dar, die auf weniger Stützwerten basierte und die Druckabhängigkeit nicht 
berücksichtigte.  
Die letzte Größe, die zur Anpassung des Modells an Anwendungsbedingungen notwendig ist, ist die 
Schallgeschwindigkeit. Diese dient vor allem der Bestimmung der Schallkennimpedanz des 
Umgebungsmediums Z0 = ρ0c0, ist aber auch Eingangsparameter einzelner Modelle wie bspw. der 
THM in Gleichung (3.11). Die Temperaturanpassung der Schallgeschwindigkeit wurde bereits in 
Abschnitt 2.3.1.1 in Gleichung (2.7) dargestellt, so wie sie auch in [12] verwendet wurde. Da dieser 
Ansatz jedoch die Druck- und Temperaturabhängigkeit des Adiabatenexponenten nicht 
berücksichtigt, kommt es bei hohem Druck oder hoher Temperatur zu Fehlern. Hoher Druck führt 
dabei zu einer Unterschätzung der Schallgeschwindigkeit von 1 % bei 20 bar und 300 K. Für hohe 
Temperatur nimmt die Druckabhängigkeit stark ab, so dass nur noch die Temperaturabhängigkeit 
zum Wirken kommt. Entsprechend kommt es bei 2000 K zu Abweichungen von fast 4 % unabhängig 
von dem betrachteten Umgebungsdruck. Die exakten Werte variieren, je nach betrachtetem 
Umgebungsdruck, in ihrer dritten Nachkommastelle. Es ist also auch im Fall der Schallgeschwindigkeit 
sinnvoll, statt der bisher verwendeten Formel aus (2.7) die exakte Formulierung aus (2.6) zu 
benutzen und dabei die in (3.34) vorgestellte Ausgleichsfunktion für den Adiabatenexponenten zu 
verwenden. 
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3.2.4.2 Anpassung an Temperaturverläufe 
Die bisher vorgestellten Methoden der Bestimmung der Schallabsorption unter erhöhter Temperatur 
sind zunächst nur für stationäre Temperaturen anwendbar. In Fällen, wo über die gesamte Tiefe des 
Absorbers die Temperatur konstant bleibt, ist dieses Vorgehen auch kein Fehler, und die 
Schallabsorption kann tatsächlich mit einer einzelnen Transfermatrix pro Absorberschicht modelliert 
werden. In der geplanten Anwendung weicht die tatsächliche Situation aber von dieser Annahme ab. 
Die Absorber haben entweder selbst eine Funktion als Hitzeschild zu erfüllen und entsprechend über 
die Tiefe einen Temperaturgradienten zu erzeugen oder werden an der Rückseite durch 
Verdichterluft gekühlt, wodurch ebenfalls ein Temperaturgradient entsteht. Weiterhin ist der 
Temperaturverlauf über die Tiefe des Absorbers von der Wärmeleitung innerhalb des Absorbers und 
im Falle eines gasgefüllten Wandabstandes auch massiv vom Wärmeübergang in diesen beeinflusst.  
Als weiteres Problem stellt sich die Bestimmung der Wärmeleitung in den üblicherweise porösen 
Absorberstrukturen dar, die zumindest im Falle der im Rahmen dieser Arbeit untersuchten porösen 
keramischen Schäume durch die üblichen Normverfahren nicht möglich ist. Für die hier gezeigten 
Anwendungen mussten die Temperaturverläufe daher auf Basis von Vergleichswerten aus der 
Literatur angenähert werden. Weiterhin ist es sinnvoll, Absorberanordnungen ohne Wandabstand 
getrennt von solchen mit Wandabstand zu betrachten.  
In den im Folgenden betrachteten Fällen beginnt die Absorberanordnung direkt an der Außenwand 
der Brennkammer. Diese ist im Allgemeinen metallisch und steht in der Verdichterendluft wodurch 
sie, je nach Turbine, auf Temperaturen zwischen 400 °C und 600 °C gekühlt wird. Wenn ein direkter 
Kontakt zwischen Absorber und Rückwand besteht, ist es trotz vernachlässigtem 
Wärmeübergangswiderstand sinnvoll, diese Temperatur als Minimalwert des betrachteten 
Temperaturverlaufs anzunehmen. Als Maximalwert sind je nach Verfügbarkeit zwei Temperaturen in 
Betracht zu ziehen. Entweder die Temperatur des Brenngases auf Höhe des Absorbers, die je nach 
Brennkammer bei bis zu 1800 °C liegt oder die Oberflächentemperatur der umliegenden Hitzeschilde, 
die ggf. durch eine Filmkühlung geringere Temperaturen von nur 1200 °C aufweisen. Exakte Angaben 
zu diesen Größen sind aus verschiedenen Gründen selten. Zunächst ist aufgrund der 
Einsatzbedingungen die Messung der entsprechenden Größen nur unter großem Aufwand zu 
realisieren. Weiterhin stellen die exakten Betriebsbedingungen in kommerziell betriebenen 
Brennkammern üblicherweise Betriebsgeheimnisse dar und sind nicht öffentlich verfügbar. 
Schließlich fährt eine Gasturbine im normalen (nicht rein stationären) Betrieb durch verschiedene 
Verbrennungszustände, so dass sich die vorliegenden Temperaturen in entsprechender Abhängigkeit 
verändern. Dies alles führt dazu, dass die Randwerte des Temperaturverlaufs nicht mehr sind als 
wohlbegründete Vermutungen.     
Der Temperaturverlauf selbst muss dann für jede Absorberanordnung separat bestimmt werden. 
Sind Wärmeleitfähigkeit und Wärmeübergang bekannt, lässt sich der Temperaturverlauf direkt 
berechnen. Im Allgemeinen fehlen diese Angaben jedoch, so dass wiederum Näherungslösungen 
gefunden werden müssen. Der in dieser Arbeit verwendete Ansatz ist stark vereinfachend und 
besteht aus folgenden Annahmen:  
1. Wärmeübergang wird nicht berücksichtigt (d.h. insbesondere, dass die Randwerte des 
Temperaturverlaufs den oben genannten Maximal- und Minimalwerten entsprechen). 
2. Der Temperaturverlauf in jeder Absorberschicht ist linear. 
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3. Die Temperaturabnahme innerhalb einer Absorberschicht ist proportional zu ihrer 
Wärmeleitung und zur Schichttiefe, im Verhältnis zu den anderen Schichten.  
4. Der Temperaturverlauf wird allein durch Wärmeleitung erzeugt.  
Insbesondere die letzte Vereinfachung ist im Falle von gasförmigen Zwischenschichten sicher falsch 
und für spezielle Fälle ist es sicherlich sinnvoll, den tatsächlichen Temperaturverlauf zu bestimmen. 
Da hier jedoch ein allgemeines Modell vorgestellt wird, ist der Fehler, der durch diese 
Vereinfachungen entsteht, zu tolerieren. 
 
Abbildung 18: Temperaturverlauf und abhängige Umgebungsvariablen Dichte (ρ), Isentropenexponent (κ), 
Schallgeschwindigkeit (c0) und Viskosität (η) für zwei Temperaturverlaufsszenarien. Angaben jeweils normiert auf die 
Tmax-Werte. Links: Annahme gemäß [12] bzw. [10] mit Temperaturabnahme alleine über die Absorbertiefe. Rechts: 
Temperaturabnahme gemäß Näherung auf Basis der Wärmeleitung.  
Gegenüber früheren Veröffentlichungen [12] wurde Punkt 3 in obiger Auflistung eingefügt und die 
Annahme fallengelassen, dass ein Luftspalt zwischen Absorber und Brennkammerwand durch 
Verdichterendluft gespeist und dadurch Verdichterendlufttemperatur halten würde. Die 
Unterschiede, die sich hieraus ergeben sind erheblich.  
Abbildung 18 zeigt die Verläufe von Temperatur und abhängigen Umgebungsparametern über die 
Tiefe einer Absorberanordnung bestehend aus einem 30 mm tiefen Absorber vor einem 50 mm 
tiefen Luftspalt. Während der alte Ansatz (linke Seite) derart gewählt ist, dass der gesamte 
Temperaturgradient über den Absorber erfolgt, ist im neuen Ansatz die Temperaturabnahme 
innerhalb des Absorbers gegenüber der Abnahme im Luftspalt sehr gering. Dies ist aus verschiedenen 
Gründen relevant:  
1. Die Schallabsorption ist in hohem Maße von der Temperatur abhängig. Für die Auswahl einer 
Absorberanordnung ist also sehr wichtig zu wissen, in welcher Temperatur sich der Absorber 
befinden wird.  
2. Im alten Ansatz gab es keinen Temperaturgradienten im Luftspalt. Dieser konnte daher durch 
eine einzelne Transfermatrix dargestellt werden, während der Absorber durch eine größere 
Zahl von Transfermatrizen angenähert werden musste. Der neue Ansatz hat sowohl im 
Absorber, als auch im Luftspalt einen Temperaturgradienten, so dass beide Bereiche 
geeignet in mehrere Transfermatrizen aufgeteilt werden müssen. 
3. Während der alte Ansatz unabhängig von der Tiefe des Luftspalts implementierbar war, ist 
im neuen Ansatz eine dynamische Anzahl der notwendigen Transfermatrizen für Absorber 
und Luftspalt zu implementieren.   
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Einfacher gestaltet sich die Situation, wenn eine Absorberanordnung aus nur einem Absorber direkt 
vor der schallharten Brennkammerrückwand besteht. In diesem Fall kommen alter und neuer Ansatz 
zum identischen Temperaturverlauf über den Absorber, einer linearen Abnahme von der Maximal- 
zur Minimaltemperatur. Die Werte der Umgebungsvariablen entsprechen dann qualitativ dem 
Verlauf in Abbildung 18, linke Seite im Bereich zwischen 0 mm und 30 mm.  
Nachdem der angenommene Temperaturverlauf bestimmt wurde, erfolgt die Diskretisierung durch 
virtuelle Aufteilung der Absorberanordnung in Transfermatrizen. Die Anzahl der benötigten 
Transfermatrizen hängt dabei von der Steigung des Temperaturgradienten im jeweiligen Abschnitt 
der Absorberanordnung ab. Bereiche mit großer Steigung erfordern eine größere Anzahl an 
Transfermatrizen, um den Fehler durch die Diskretisierung klein zu halten, während Bereiche mit 
geringer Änderung des Temperaturgradienten durch wenige Transfermatrizen (oder auch nur eine) 
abgebildet werden können. Die benötigte Anzahl von Transfermatrizen hängt dabei ausschließlich 
von der Temperaturabnahme innerhalb des jeweiligen Abschnittes ab. Eine Absorberanordnung aus 
zwei unterschiedlich tiefen Abschnitten mit identischen Temperaturgradienten wird daher auch eine 
unterschiedliche Anzahl Transfermatrizen benötigen, während bei gleicher Temperaturabnahme die 
Anzahl der benötigten Transfermatrizen gleich wäre.  
 
Abbildung 19: Aufteilung eines Absorbers in mehrere Schichten gemittelter Temperatur. Hier ausgehend von den 
Randwerten Tmax = 1400 K und Tmin = 700 K. 
Die Temperatur einer Schicht wird dabei als Mittelwert des betrachteten Abschnittes angenommen 
und die abhängigen Variablen entsprechend bestimmt. Beispielhaft wird diese Situation in Abbildung 
19 dargestellt. Die Absorberschicht hat eine Eingangstemperatur von Tmax = 1400 K und eine 
Ausgangstemperatur von Tmin = 700 K (vgl. Abbildung 18 links). Die für die Bestimmung der 
Eigenschaften der Transfermatrix verwendete Temperatur T1 = 1050 K ergibt sich aus dem Mittelwert 
der beiden Randwerte. Wird die Anzahl an Schichten auf zwei erhöht, müssen zwei Transfermatrizen 
bestimmt werden. Die jeweilige Temperaturen T1 und T2 ergeben sich anteilig aus der Differenz der 
Randwerte und der Position der Schicht im Absorber. Die allgemeine Berechnung der Temperatur für 
die i-te Schicht eines in n Schichten aufgeteilten Absorber ist gegeben durch:   
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Durch diese Formel wird der angenommene lineare Temperaturverlauf innerhalb einer 
Absorberschicht durch eine Treppenfunktion angenähert.  
Die Bestimmung der benötigten Anzahl an Transfermatrizen erfolgt iterativ am Modell. Zunächst 
wird die Modellierung mit einer Schicht, also einer Transfermatrix, begonnen. Mittels dieser wird die 
Schallabsorption unter den vorliegenden Parametern bestimmt. Die so erzeugte 
Schallabsorptionskurve α1(f) dient als Referenzwert für die weitere Diskretisierung. Nun wird die 
Anzahl der Schichten schrittweise erhöht und für jede neue Schicht die zusammengesetzte 
Transfermatrix als Produkt der Transfermatrizen der Einzelschichten bestimmt. Aus dieser 
zusammengesetzten Transfermatrix lässt sich wiederum eine Schallabsorptionskurve αi(f) 
bestimmen, wobei i die Anzahl der Schichten bezeichnet. Diese wird nun mit ihrem Vorgänger 
verglichen, indem die Differenz der Schallabsorptionskurven αi-1(f)-αi(f) gebildet wird. Diese Differenz 
nimmt mit zunehmender Anzahl Schichten ab, so dass irgendwann eine Schichtanzahl erreicht ist, wo 
der Aufwand einer weiteren Erhöhung der Schichtanzahl durch die erwartete Verbesserung des 
Ergebnisses nicht mehr gerechtfertigt ist. Wo genau diese Grenze gezogen wird, muss 
problemabhängig entschieden werden. Solange Änderungen im Prozentbereich erfolgen, sollte aber 
weiter diskretisiert werden. 
Ein Beispiel für dieses Vorgehen wurde in [12] für die in Abbildung 18 gezeigte Absorberanordnung 
unter der alten Annahme der Temperaturverteilung gezeigt. Abbildung 20 zeigt wie der Absolutwert 
der Abweichung mit jeder zusätzlichen Schicht geringer wird und beim Einsatz von fünf Schichten (im 
Vergleich zu #-Schichten = 4) bereits deutlich unter 0,05 liegt. Auf eine relative Angabe wurde 
verzichtet, da es in der Nähe des Nulldurchgangs (ca. 450 Hz) zu leicht zu relativ hohen 
Abweichungen kommt, die die Darstellung des restlichen Verlaufs verzerren würden. Auch so ist gut 
zu erkennen, dass eine weitere Erhöhung der Schichtanzahl nur noch eine geringe Verbesserung der 
Genauigkeit erzielen würde.   
 
Abbildung 20: Absolute Veränderung der Schallabsorptionsdifferenz zwischen angegebener (# layer) und letzter 
Schichtanzahl [12].   
Wenn die Absorberanordnung aus mehreren Absorberschichten besteht, muss für jeden Abschnitt 
analog zum obigen Vorgehen die Schichtanzahl bestimmt werden. Schließlich ergibt sich die 
Transfermatrix der Absorberanordnung aus der Multiplikation der Einzelschichten aller Abschnitte. 
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Aus dieser kann gemäß Gleichung (2.61) der Reflektionsfaktor und aus diesem wiederum mittels 
Gleichung (2.53) der Schallabsorptionsgrad bestimmt werden.  
3.3 Experimente 
3.3.1 Messung der Schallabsorption 
Die Messung der Schallabsorption erfolgte nach Maßgabe der deutschen und europäischen Norm 
„Akustik – Bestimmung des Schallabsorptionsgrades und der Impedanz in Impedanzrohren. Teil 2: 
Verfahren mit Übertragungsfunktion“ [62]. Das Verfahren verlangt nach einem Impedanzrohr mit 
mindestens zwei Mikrofonpositionen, einem Lautsprecher und einem luftdicht angeschlossenen 
Probenhalter. Am ZARM gibt es ein in vorherigen Arbeiten auf- und umgebautes Impedanzrohr, das 
den Vorgaben der Norm entspricht und für die Messungen im Rahmen dieser Arbeit herangezogen 
wurde.  
Abbildung 21: Skizze des Aufbaus eines Impedanzrohrs. Rechts ist ein durch einen Lautsprecher angeregtes ebenes 
Wellenfeld dargestellt. Dieses führt an Mikrofon M1 zum Schalldruck p´1 und analog an Mikrofon M2 zu Schalldruck p´2. 
Die Mikrofone haben den Mittelpunktabstand s, der Abstand von M1 zum Absorber beträgt x1 analog von M2 zum 
Absorber x2. Der Absorber hat die Dicke d, der einstellbare Luftspalt hinter dem Absorber die Länge L. 
Abbildung 21 zeigt den Aufbau eines Impedanzrohrs gemäß oben genannter Norm. Die Berechnung 
des Reflektionsfaktors lässt sich durch Betrachtung des Wellenfeldes im Rohr herleiten. Wenn das 
System eingeschwungen ist, bildet sich ein überlagertes Wellenfeld, das aus zwei gegenläufigen 
Wellen besteht. Die einfallende Welle, die in negative x-Richtung verläuft und ihre nicht in den 
Absorber eindringende Reflektion. Der Schalldruck der einfallenden Welle wird mit p´I bezeichnet, 
jener der reflektierten Welle mit p´R. Nach [62] können sie folgendermaßen dargestellt werden: 
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Dabei stehen AI und AR für die Amplitude der jeweiligen Welle. An den Mikrofonpositionen M1 und 
M2 ergeben sich dann für die Schalldrücke p´1 und p´2 folgende Schalldrücke:   
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Die Übertragungsfunktion H12 von p´1 zu p´2 bestimmt sich dann durch: 
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 (3.38) 
Wobei das Verhältnis der einfallenden zur reflektierten Amplitude durch AR = rAI verwendet wurde. 
Nun wird Gleichung (3.38) nach r aufgelöst und es ergibt sich Gleichung (3.39). 
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 (3.39) 
Dabei beschreibt k0 die Ausbreitungskonstante im Medium des Impedanzrohrs (also üblicherweise 
Luft), x1 den Abstand vom Absorber zum weiter entfernten der beiden Mikrofone und j die imaginäre 
Einheit. HI und HR bezeichnen die Übertragungsfunktionen der einfallenden respektive der 
reflektierten Welle und sind wie folgt definiert: 
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Mit 21 rα = −  lässt sich dann der Schallabsorptionsgrad bestimmen. 
Schwierigkeit des Messverfahrens ist die exakte Bestimmung der Schalldrücke p´1 und p´2 und damit 
auch von H12. Dies liegt daran, dass die Mikrofone jeweils einen eigenen Frequenzgang haben und 
daher nicht ohne weiteres vergleichbare Daten erzeugen. Zum Kalibrieren stehen zwei Möglichkeiten 
zur Verfügung. Es wird bei konstanten Bedingungen eine Messung von H12 unter den Vorgaben der 
Norm durchgeführt. Die dabei bestimmte Übertragungsfunktion wird als H12,I definiert. Danach wird 
eine weitere Messung von H12 durchgeführt, diesmal jedoch mit vertauschten Mikrofonen M1 und 
M2. Diese Übertragungsfunktion wird entsprechend als H12,II bezeichnet. Es ergibt sich dann die 
tatsächliche Übertragungsfunktion gemäß Gleichung (3.41). 
 12 12,I 12,IIH H H=  (3.41) 
Dies erfordert für jede Schallabsorptionsmessung das Tauschen der Mikrofone und somit effektiv die 
Durchführung von zwei einzelnen Messungen. Sollen mehrere Schallabsorptionsmessungen 
hintereinander durchgeführt werden, kann die zweite Kalibrationsmethode der Verwendung einer 
Kalibrationsfunktion die Anzahl der benötigten Messungen auf eine pro Absorber reduzieren. Dazu 
muss bei der ersten Messung nicht nur gemäß Gleichung (3.41) H12 bestimmt werden, sondern 
weiterhin durch Gleichung (3.42) ein Korrekturfaktor Hc.  
 12,Ic
12,II
H
H
H
=  (3.42) 
Dieser kann nun verwendet werden, um aus der Messung H12,I die Übertragungsfunktion gemäß 
Gleichung (3.43) zu bestimmen:  
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Gerade bei der Durchführung längerer Messkampagnen ist die Verwendung des Korrekturfaktors zu 
empfehlen, da die Anzahl der Messungen deutlich reduziert wird und insbesondere bei komplexeren 
Messaufbauten das Tauschen der Mikrofonpositionen zu weiteren Verzögerungen führen kann.  
Der Frequenzbereich, in dem das Impedanzmessrohr verwendet werden kann, hängt von seinen 
inneren Abmessungen ab. Da die Annahmen, die zur Berechnung der Schallabsorption verwendet 
werden, nur für ebene Wellenfelder zutreffen, muss deren Existenz gewährleistet sein. Die erste 
Bedingung dafür ist, dass im Impedanzrohr nur die erste Mode angeregt wird. Diese Forderung ist 
erfüllt, solange die Frequenz unterhalb der in Gleichung (3.44) definierten oberen Grenzfrequenz fu 
bleibt, die nur von der Schallgeschwindigkeit c0 und dem Rohrdurchmesser D abhängt. 
 0u
0,58f c
D
<  (3.44) 
Die Forderung leitet sich direkt aus der Besselfunktion ab, die die dreidimensionale Wellengleichung 
im Rohr beschreibt [73]. Solange das Produkt aus Kreiswellenzahl k0 und Rohrradius r kleiner der 
ersten Nullstelle der Ableitung der Besselfunktion erster Ordnung ist, können sich keine höheren 
Moden ausbilden. Dies entspricht in Zahlen: 
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Da es sich in Gleichung (3.44) um eine Untergrenze handelt, ist das Abrunden von 0,586 auf 0,58, wie 
sie von [62] vollzogen wird, sinnvoll. Eine weitere Forderung an die obere Grenzfrequenz wird aus 
dem Abstand s der verwendeten Mikrofone abgeleitet. Dieser soll deutlich kleiner sein als die Hälfte 
der zur gemessenen Frequenz zugehörigen Wellenlänge. Dies führt zu der Formel: 
 0u
0,45f c
s
<  (3.46) 
Aus der Ähnlichkeit der Formeln (3.44) und (3.46) ergibt sich leicht die Folgerung, dass für eine 
gegebene Messstrecke mit festgelegten Werten für s und D, die obere Frequenzgrenze nur von einer 
der beiden abhängig ist, da die andere Forderung automatisch auch erfüllt ist. Ist das Verhältnis aus 
Gleichung (3.47) erfüllt, so folgt aus beiden Randbedingungen die gleiche obere Frequenzgrenze. Ist s 
kleiner, bestimmt Gleichung (3.46) die obere Frequenzgrenze, sonst wird sie durch D in Gleichung 
(3.44) bestimmt.  
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Die untere Frequenzgrenze ist nur durch die Genauigkeit der Mikrofone begrenzt. Je enger der 
Abstand s zwischen zwei Mikrofonen und je tiefer die gewählte Frequenz, desto geringer sind die 
Unterschiede der Drucksignale im Zeitverlauf. Kleinere Fehler bei der Messung haben dann größere 
Auswirkungen auf die Bestimmung der Übertragungsfunktion und werden erheblich verstärkt. Um 
dies zu vermeiden wird empfohlen, den Mikrofonabstand s nicht kleiner zu wählen als 5 % der 
Wellenlänge der tiefsten angestrebten Frequenz. Diese untere Frequenzgrenze fl kann also 
folgendermaßen beschrieben werden: 
 0l
0,05f c
s
=  (3.48) 
Diese Form der Darstellung verglichen mit der oberen Frequenzgrenze in (3.46) zeigt, dass der 
gesamte Messbereich zwischen fl und fu gegeben ist durch: 
 0u l
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f c<−  (3.49) 
Eine Folgerung aus dieser Beobachtung ist, dass für einen gegebenen Mikrofonabstand die obere 
Frequenzgrenze maximal das Neunfache der unteren Frequenzgrenze beträgt. Wenn die obere 
Frequenzgrenze durch den Rohrdurchmesser vorgegeben wird, ist der Frequenzbereich sogar noch 
kleiner. Weiterhin ist offensichtlich, dass der Frequenzbereich durch die Abhängigkeit von der 
Schallgeschwindigkeit auch von der Temperatur abhängig ist. Steigt die Temperatur, so wird nach 
Gleichung (2.7) auch die Schallgeschwindigkeit zunehmen und sich somit beide Frequenzgrenzen zu 
höheren Frequenzen hin verschieben.   
Aufgrund dieser Eigenschaften des Impedanzrohrs ist es häufig sinnvoll, mehr als die Mindestanzahl 
von zwei Mikrofonen zu verwenden und so den Frequenzbereich zu erweitern. In diesem Fall ist für 
jedes Mikrofonpaar Mij aus den Mikrofonen Mi und Mj mit dem zugehörigen Mikrofonabstand sij der 
entsprechende Frequenzbereich zu bestimmen. Weiterhin muss auch die Kalibration, die in 
Gleichung (3.41) beschrieben ist, für jedes Mikrofonpaar separat erstellt werden.  
Das bereits in früheren Arbeiten am ZARM verwendete Impedanzrohr, dass auch für diese Arbeit zur 
Verfügung stand, verfügte ursprünglich über vier Mikrofonpositionen, mit den Abständen 
s12 = 100 mm, s23 = 230 mm und s34 = 570 mm. Die großen Abstände dienten einerseits zur 
Verifikation von Messungen im unteren Frequenzbereich und andererseits für die Möglichkeit, dass 
eines der untersuchten Medien eine deutlich höhere Schallgeschwindigkeit als Luft aufweisen könnte 
und die Abtastung eines großen Messbereichs andere Mikrofonabstände erforderte. Im Betrieb 
unter Normalbedingungen hat sich die Verwendung des Mikrofonpaars M12 als ausreichend 
herausgestellt, so dass alle später gezeigten Ergebnisse mit diesem Mikrofonpaar aufgezeichnet 
wurden.   
Es bestand die Möglichkeit, das Impedanzrohr mit anderen Medien zu füllen sowie einen geringen 
Überdruck (maximal 0,5 bar über Umgebungsdruck) einzustellen und derart leichte Variationen der 
Messergebnisse zur Validierung von Modellergebnissen zu erstellen. Weiterhin kann eine 
Luftströmung eingestellt werden, die bis zu 5 cm/s erreicht und unter der ebenfalls die 
Schallabsorption bestimmt werden kann. Die Ergebnisse dieser Messungen wurden im Rahmen einer 
Bachelorarbeit untersucht, eine geeignete Modellierung konnte jedoch nicht gefunden werden.  
Experimente und Methoden 
 
60 
3.3.2 Hochdruck- und Hochtemperatur-Impedanzrohr  
Die Messungen am bisherigen Impedanzrohr ermöglichten zwar Variationen des Drucks in geringem 
Umfang sowie das Messen unter einer anderen Gasatmosphäre, jedoch gab es keine Möglichkeit, 
den Umgebungsbedingungen in der Brennkammer einer stationären Gasturbine auch nur nahe zu 
kommen. Da es auch keine Literaturwerte zur Schallabsorption unter hohem Druck bei hoher 
Temperatur gibt, war eine Validierung der verwendeten Modellierung nur über Umwege und in 
begrenztem Maße möglich. Diese Situation war Auslöser für den Wunsch, ein Impedanzrohr 
benutzen zu können, dass sowohl hohen Druck als auch hohe Temperatur erlaubt.  
Um dieses Ziel zu erreichen wurde der Aufbau eines Messstandes geplant und im Rahmen einer 
Masterarbeit von einem Studenten durchgeführt. Der Messstand sollte in der Lage sein, den 
bisherigen Messbereich möglichst weit von den bisherigen Normalbedingungen zu 
Brennkammerbedingungen hin zu verschieben. Dabei musste die Auslegung sowohl einem engen 
finanziellen Rahmen als auch den Sicherheitsgrenzen des Materials Rechnung tragen, so dass der 
Messbereich des Hoch-Druck und -Temperatur-Impedanzrohrs (im Folgenden HDIMP) letztendlich 
Werte von etwa einem Drittel der Brennkammerbedingungen erreichte. Als begrenzender Faktor für 
die Temperatur stellten sich insbesondere die Dichtungen heraus, für den Überdruck das Ziel, nach 
Druckbehälterverordnung keine TÜV-Prüfung erforderlich zu machen. Der Messbereich ergab sich 
schließlich zum Temperaturbereich von Tmin = Umgebungstemperatur bis Tmax = 450 °C. Für den Druck 
gilt pmin = Umgebungsdruck bis pmax = 6 bar.  
Der Aufbau des HDIMP ist in Abbildung 22 detailliert dargestellt. Die akustische Anregung erfolgt 
mittels eines Mini-Shaker, der eine Membran antreibt, die üblicherweise für 
Druckaufnahmesensoren verwendet wird. Die Schallaufnahme erfolgt über bis zu vier Mikrofone an 
vier von fünf möglichen Mikrofonpositionen, die vom Probenhalter beginnend mit M1 bis M5 
bezeichnet werden. Die zu untersuchende Probe wird im Probenhalter links eingebaut. Es ist durch 
den verschiebbaren schallharten Abschluss möglich, einen Wandabstand hinter der Probe 
einzustellen. Je nach Dicke der Probe kann dieser Wandabstand bis zu 150 mm betragen.  
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Abbildung 22: HDIMP in der Draufsicht. Rechts der Shaker-gesteuerte Lautsprecher, nach unten zeigend die fünf 
verfügbaren Mikrofonpositionen, links der Probenhalter mit verstellbarer Rückwand und weitere Details im Bild 
beschriftet.    
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Durch die fünf verschiedenen Mikrofonpositionen ergibt sich ein breites Spektrum an messbaren 
Frequenzbändern. Der Abstand zwischen den Mikrofonpositionen Mi und Mj sei mit sij bezeichnet. 
Die möglichen Abstände sind in Tabelle 4 zusammengefasst. Üblicherweise werden bei einer 
Messung maximal drei Abstände verwendet, da für jeden Abstand eine eigene Kalibrationsmessung 
erforderlich ist.   
Tabelle 4: Abstände zwischen den Mikrofonpositionen für alle einstellbaren Anordnungen  
Mikrofonpaarungen M1 M2 M3 M4 M5 
M1  s12 = 60 mm s13 = 145 mm s14 = 400 mm s15 = 800 mm 
M2 s21 = s12  s23 = 85 mm s24 = 340 mm s25 = 740 mm 
M3 s31 = s13 s32 = s23  s34 = 255 mm s35 = 655 mm 
M4 s41 = s14 s42 = s24 s43 = s34  s45 = 400 mm 
M5 s51 = s15 s52 = s25 s53 = s35 s54 = s45  
 
Wie weiter oben bereits beschrieben, definiert der Mikrofonabstand sowohl die untere 
Frequenzgrenze, als auch eine der beiden oberen Frequenzgrenzen. Diese sind dann nur noch von 
der Schallgeschwindigkeit und somit von der Temperatur abhängig. Tabelle 5 zeigt die verschiedenen 
Messbereiche für die gewählten Mikrofonabstände. Es fällt auf, dass für die großen 
Mikrofonabstände oberhalb von s = 400 mm der Messbereich zunehmend kleiner wird. Grund ist der 
multiplikative Zusammenhang zwischen Ober-und Untergrenze, sowie der mit zunehmendem 
Mikrofonabstand abnehmende Wert letzterer. Wenn für s15 = 800 mm die untere Frequenzgrenze 
nur fl = 21,5 Hz beträgt, kann die obere Frequenzgrenze eben nicht mehr als das Neunfache, nämlich 
fu = 193,1 Hz betragen. Weiterhin sind viele Messbereiche überlappend. So erweitert die 
Verwendung von s23 den Messbereich von s12 nur um 80 Hz zu tieferen Frequenzen hin, während s12 
über 750 Hz mehr in den hohen Frequenzen abdecken kann.  
Tabelle 5: Frequenzbereiche der unterschiedlichen Mikrofonabstände bei Normalbedingungen und bei auf 450 °C 
erhöhter Temperatur 
Abstand Frequenzbereich 20 °C Frequenzbereich 450 °C 
s12 = 60 mm fl = 286,1 Hz 
fu = 2574,68 Hz 
fl = 449,3 Hz 
fu = 4043,8 Hz 
s23 = 85 mm fl = 201,9 Hz 
fu = 1817,4 Hz 
fl = 317,2 Hz 
fu = 2854,4 Hz 
s13 = 145 mm fl = 118,4  Hz 
fu = 1065,4 Hz 
fl = 185,9 Hz 
fu = 1673,3 Hz 
s34 = 255 mm fl = 67,3 Hz 
fu = 605,8 Hz 
fl = 105,7 Hz 
fu = 951,5 Hz 
s24 = 340 mm fl = 50,5 Hz 
fu = 454,4 Hz 
fl = 79,3 Hz 
fu = 713,6 Hz 
s14 = s45 = 400 mm fl = 42,9 Hz 
fu = 386,2 Hz 
fl = 67,4 Hz 
fu = 606,6 Hz 
s35 = 655 mm fl = 26,2 Hz 
fu = 235,9 Hz 
fl = 41,1 Hz 
fu = 370,4 Hz 
s25 = 740 mm fl = 23,2 Hz 
fu = 208,8 Hz 
fl = 36,4 Hz 
fu = 327,9 Hz 
s15 = 800 mm fl = 21,5 Hz 
fu = 193,1 Hz 
fl = 33,7 Hz 
fu = 303,28 Hz 
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Eine Vergrößerung des Messbereichs zu tiefen Frequenzen hin verursacht somit eine erhebliche 
Verkleinerung des Messbereichs bei hohen Frequenzen. Die tatsächliche Obergrenze hängt neben 
dem Mikrofonabstand auch vom Rohrdurchmesser ab. Die Berechnung ist in Gleichung (3.44) 
gezeigt. Für den HDIMP folgt aus dem Rohrinnendurchmesser D = 107,1 mm eine weitere obere 
Frequenzgrenze fu,20 °C = 1859,1 Hz bei 20 °C, sowie fu,450 °C = 2919,9 Hz. 
3.3.2.1 Testmessungen im HDIMP 
Während der Aufbau des HDIMP im Rahmen einer Masterarbeit durchgeführt wurde, erfolgte die 
messtechnische Inbetriebnahme im Rahmen dieser Arbeit. Dabei ging es zunächst darum, den 
Messstand kennenzulernen und etwaige Fehler und Fehlerquellen zu identifizieren und, wenn 
möglich, zu eliminieren. Die erste Messkonfiguration bestand aus dem leeren Rohr unter 
Normalbedingungen. Die vier Mikrofone besetzten die Positionen M1 bis M4, die Anregung erfolgte in 
Form von Einzelfrequenzen, der gemessene Frequenzbereich wurde mit 100 Hz bis 2000 Hz gewählt. 
Der Wandabstandshalter wurde maximal eingeschoben, so dass seine Oberfläche bündig mit dem 
Probenhalter abschloss. Damit nahm die Rückwand die Position ein, die sonst der Testkörper 
einnehmen würde. 
Das Ergebnis der Messung für die drei Mikrofonpaare M1i (i = 2,3,4) ist in Abbildung 23 gezeigt. Da bei 
der Messung im leeren Rohr nur die metallische Rückwand des Probenhalters mit den Schallwellen 
interagiert, kann von vollständiger Reflektion ausgegangen werden. In Hinblick auf diese 
Vorüberlegung ist das Messergebnis etwas überraschend. Alle Kurven starten bei 100 Hz von einem 
hohen Wert um 0,5, um dann nach einem kurzen Abfall auf 0,1 bei 250 Hz einen massiven Peak bei 
360 Hz zu erreichen. Je nach Mikrofonabstand erreicht der Peak einen Schallabsorptionsgrad von 
nahe 1, was der vollständigen Absorption bei dieser Frequenz entspräche. Auch der restliche Verlauf 
der Messkurven ist relativ unruhig, wobei berücksichtigt werden muss, dass für M14 der zulässige 
Frequenzbereich bereits bei 386 Hz und für M13 bei 1065 Hz endet. Beim Betrachten der 
Frequenzbereiche fällt ferner auf, dass Messwerte unterhalb von 290 Hz für M12 außerhalb des 
Messbereichs liegen, aber mit denen der Mikrofonpaare M13 und M14 gut übereinstimmen.  
 
Abbildung 23: Schallabsorption im HDIMP. Messung ohne Absorber und mit maximal eingeschobenem Wandabstand.  
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Da der generelle Kurvenverlauf über weite Strecken des Frequenzbereichs als stark gestört eingestuft 
werden muss, wurde eine Fehleranalyse notwendig. Einerseits mit dem Ziel, durch die Eliminierung 
von Fehlern zu besseren Messergebnissen zu kommen, andererseits mit dem Anspruch, zumindest zu 
verstehen woher die Störungen im Messverlauf stammen.   
3.3.2.2 Fehleranalyse 
Bei näherer Betrachtung des Messstandes kommen als mögliche akustische Fehlerquellen vor allem 
folgende Effekte in Frage:  
1. Helmholtz-Effekt: Der verschiebbare, schallharte Abschluss ist aus konstruktiven Gründen zu 
den Seitenwänden nicht abgedichtet. Es bleibt ein Spalt von einem halben Millimeter. Dieser 
Spalt verbindet den Raum hinter der Probe (in obigen Beispiel die gesamte Messstrecke) mit 
dem Luftvolumen hinter der verschiebbaren Rückwand, dessen Volumen von der 
Einschiebetiefe der Rückwand abhängig ist. Spalt und Volumen bilden einen recht komplexen 
Helmholtz-Resonator, dessen Resonanzfrequenz je nach Luftspalttiefe variiert. 
2. Lambda-Viertel-Resonanzen: Im Grunde der einfachste Helmholtz-Resonator, ist der 
Lambda-Viertel-Resonator ein halboffenes Rohr, das an einen Schallraum angebaut ist. Im 
Fall des HDIMP trifft das auf die Mikrofonkühlstutzen zu, die der Trennung von heißer Luft im 
Impedanzrohr und hitzeempfindlicher Membran an den Mikrofonen dienen. Frequenzen, 
deren Wellenlänge das Vierfache der Rohrlänge eines derartigen Anbaus beträgt, werden 
stark gedämpft. 
3. Stehwellenresonanzen: Neben Resonanzen in verschiedenen Anbauten an das 
Impedanzrohr, könnten auch Resonanzen im Impedanzrohr für Fehler verantwortlich sein. 
Dabei könnte sowohl Auslöschung, als auch Resonanz zu Fehlern in der Messung führen. Der 
Mechanismus ist dabei ähnlich wie beim Lambda-Viertel-Resonator. Beträgt die Rohrlänge 
ein ungerades Vielfaches der Wellenlänge der betrachteten Frequenz, kommt es zu 
Resonanz. Beträgt sie ein gerades Vielfaches, kommt es zu Auslöschung. Dabei sind die 
Effekte geringer, je höher der Wert der Vielfachen ist. 
Um die Fehlersuche auf eine größere Datengrundlage stellen zu können, wurden zunächst weitere 
Messungen am leeren Rohr durchgeführt. Dabei wurde der Wandabstand, also in diesem Fall die 
Position des schallharten Abschlusses im Rohr, schrittweise von 0 mm auf 140 mm erhöht. Die 
Ergebnisse sind in Abbildung 24 zusammengefasst. Aus der Kurvenschar von 16 Einzelmessungen 
lassen sich drei Aussagen treffen.  
Erstens: Es gibt Fehler, die keine reguläre Ursache zu haben scheinen, da sie nur bei genau einer 
Konfiguration auftreten. Beispiele dafür sind die Peaks zwischen 500 Hz und 1000 Hz oder auch der 
recht hohe Peak der 40 mm-Messung bei etwa 1400 Hz. Es ist nicht ganz auszuschließen, dass diese 
Fehler in Form von Resonanz oder Auslöschung mit der Rohrlänge zusammenhängen, allerdings 
wären dann auch um wenige Hertz verschobene Entsprechungen bei den nächst weiter verlängerten 
Rohrlängen zu erwarten. Da aber der Frequenzschritt von 10 Hz diskret ist, ist zumindest denkbar, 
dass die nächste Resonanz einfach nicht exakt getroffen wird und die gefundenen Peaks quasi 
Zufallstreffer sind.   
Zweitens: Es gibt Fehler, die bei jeder Messung an der gleichen Frequenz auftreten. Der erste 
derartige Peak liegt bei 360 Hz, der zweite bei 1070 Hz. Es lässt sich vermuten, dass auch bei 1800 Hz 
ein ähnlicher Peak auftreten müsste, im vorliegenden Diagramm ist er aber nicht deutlich zu 
erkennen. Festzuhalten bleibt abschließend, dass dieser Fehler nicht mit der Rohrlänge des 
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Messrohres selbst zusammenhängen kann, da diese mit jeder Messung vergrößert wurde und sich 
somit der Fehler hätte auf andere Frequenzen verschieben müssen. 
 
Abbildung 24: Messreihe leeres Rohr mit variiertem Wandabstand. Messungen durchgeführt mit dem Mikrofonpaar M12.   
Drittens: Es gibt Fehler, die eindeutig mit der Veränderung der Rohrlänge korrespondieren. Diese 
befinden sich im Bereich unterhalb von 330 Hz und erreichen erhebliche Messwerte. Weiterhin ist 
ihre Anregungsfrequenz von der Tiefe des Wandabstandes abhängig. Dies in der Form, dass ein 
zunehmender Wandabstand (und damit eine zunehmende Rohrlänge des Messrohrs) zu einer 
höheren Frequenz führt, an der der Peak auftritt. Dieser Effekt lässt sich in Abbildung 25 näher 
untersuchen. Es ist gut zu erkennen, dass die Höhe der Peaks nur sehr wenig variiert. Der Abstand 
zwischen den einzelnen Peaks scheint aber, zumindest für die Messungen von 60 mm Wandabstand 
aufwärts, zuzunehmen. So beträgt der Abstand zwischen den Peaks für 60 mm und 80 mm etwa 
20 Hz, während der Abstand der Peaks für 120 mm und 140 mm bereits 40 Hz beträgt.  
 
Abbildung 25: Ausschnitt 100 Hz bis 400 Hz aus der Messreihe leeres Rohr mit variiertem Wandabstand. 
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Etwaige weitere Peaks für die Wandabstände unterhalb 60 mm liegen außerhalb des Messbereichs. 
Es kann also nur vermutet werden, wie der Verlauf der ersten drei Kurven beeinflusst ist. 
Bemerkenswert ist allerdings noch, dass die Messkurven für 20 mm und 40 mm von einem 
niedrigerem Wert aus starten, während die Kurve für 0 mm Wandabstand wiederum mit einem 
höherem Wert beginnt. 
Es sei an dieser Stelle angemerkt, dass der Frequenzschritt der Messwerte bei 10 Hz liegt, so dass 
Abstände unter 10 Hz nicht aufgelöst werden können und zu Gunsten einer übersichtlicheren 
Darstellung die Kurven interpoliert dargestellt sind.  
Der betrachtete Effekt kann nicht von einer Resonanz über die gesamte Rohrlänge herrühren, da 
diese bei Verlängerung des Rohres zu tieferen Resonanzfrequenzen führte. Eine sinnvolle Annahme 
ist daher, einen Helmholtz-Effekt als Auslöser zu vermuten, der durch das Volumen hinter dem 
schallharten Abschluss ausgelöst wird.  3.3.2.2.1 Helmholtz-Effekt: 
Mit den in 2.3.1.7 vorgestellten Gleichungen (2.44) und (2.45) lässt sich dieser Ansatz überprüfen. 
Erschwerend ist allerdings die komplizierte Geometrie des Probenhalters, der in Abbildung 26 als 
technische Zeichnung und für verschiedene Wandabstände dargestellt ist. Das erste Problem ist die 
Identifikation der Resonatorhalsquerschnittsfläche S. Anders als bei üblichen Helmholtz-Resonatoren 
gibt es nicht eine mittige, oder mehrere gleichmäßig verteilte Öffnungen. Stattdessen erfolgt die 
Verbindung zwischen Messrohr und Volumen offensichtlich über den Ringspalt zwischen Kolben und 
Außenwand, so dass sich S aus der Fläche dieses Ringspalts ergibt. Die Länge des Resonatorhalses ist 
durch die Tiefe der äußeren Kolbenführung gegeben.  
  
  
Abbildung 26: Technische Zeichnung des Probenhalters. Links oben, Probenhalter mit dem verschiebbaren Kolben in der 
Mitte des Rohres. Rechts oben die gleiche Darstellung mit den unterschiedlichen Volumina V1 gelb, V2 orange und V3 rot 
hervorgehoben. Links unten die Situation bei zunehmenden Wandabstand und abnehmenden Volumen. Das orange 
Volumen ist bereits vollständig zugeschoben. Rechts unten schließlich die Situation bei maximalen Wandabstand. Das 
neue Volumen setzt sich aus einem Schnitt des gelben und des roten Volumens zusammen.  
Experimente und Methoden 
 
67 
Die Bestimmung des dämpfenden Volumens V, ist ebenfalls von verschiedenen Faktoren abhängig. 
Im einfachsten Fall, der in Abbildung 26 rechts oben gezeigt ist, kann das Volumen zur Berechnung in 
drei Teile zerlegt werden. Die gelbe Fläche beschreibt den Anteil innerhalb des Kolbens. Dieser wird 
innen durch die Kolbenstange und außen durch die Kolbenführung begrenzt und im Folgenden als V1 
bezeichnet. Die orange Fläche beschreibt den Anteil zwischen Kolben und der Volumenreduzierung 
im Bereich der Stopfbuchspackung. Dieses Volumen ist durch den Kolben und die Außenwand des 
Probenhalters begrenzt und wird im Folgenden als V2 referenziert. Die rote Fläche schließlich 
beschreibt das Volumen V3 um die Halterung der Stopfbuchspackung herum. Es wird auf der 
Innenseite durch ebendiese begrenzt, wobei deren Durchmesser zunächst noch etwas zunimmt. 
Außen ist wiederum die Außenwand des Probenhalters die Grenze des Volumens.        
Nun ist der Wandabstand variabel und damit auch der Kolben verschiebbar. Dies führt dazu, dass das 
Volumen V2 je nach eingestelltem Wandabstand unterschiedliche Werte annimmt, bis der Kolben so 
weit herausgezogen ist, wie es in Abbildung 26 links unten dargestellt ist. Hier ist V2 komplett 
verschwunden und das Gesamtvolumen ergibt sich nur noch aus V1 und V3. Wird der Wandabstand 
weiter erhöht und der Kolben entsprechend weiter aus dem Probenhalter herausgezogen, schiebt 
sich der Bereich von V1 in den Bereich von V3, so dass sich ein neues Volumen V4 bildet, dass auf der 
Innenseite durch die Halterung der Stopfbuchspackung und auf der Außenseite durch die 
Kolbenführung begrenzt ist. Bei vollständigem Hinausziehen der Absorberrückwand, wie in Abbildung 
26 rechts unten dargestellt, wird V3 durch V4 fast vollständig überdeckt.  
Dabei ist die Veränderung des Volumens hinter dem Kolben tatsächlich einfach zu bestimmen. Beim 
Verschieben des Kolbens um einen infinitesimal kleinen Schritt ΔL wird das Volumen hinter dem 
Kolben um ΔL∙S, dem Produkt aus der Verschiebung ΔL und der Querschnittsfläche S reduziert. Das 
liegt daran, dass sowohl die Kolbenoberfläche, als auch die Ringspaltöffnung verschoben werden und 
gemeinsam die volle Querschnittsfläche abdecken. Von diesem Volumen wird noch der Anteil 
abgezogen, der durch die Kolbenstange überdeckt wird. Das Gesamtvolumen in Liter ergibt sich 
daher nach folgender Formel: 
 = −1,422 0,8205V L  (3.50) 
Wobei L die Einschubtiefe in Dezimeter bezeichnet. 
Auf Basis der nun bestimmten Volumina ist die Berechnung der Helmholtz-Frequenz nach 
Gleichung (2.45) möglich. Dabei zeigt sich, dass die berechneten Frequenzen deutlich geringer sind, 
als die gemessenen Störungen. Der Unterschied entspricht etwa dem Faktor 1,75. Wird dieser als 
Korrekturfaktor verwendet, stimmen die Frequenzen mit den gemessenen unter einem Fehler von 
maximal 5 % überein.  
Es ist also plausibel, dass die Eingangsdaten zur Berechnung der Helmholtz-Frequenzen Fehler 
enthalten, der Ansatz eines Helmholtz-Resonators als solcher aber nicht falsch ist. In Gleichung (2.45) 
sind vier Größen mögliche Fehlerquellen: Zunächst S, die äquivalente Querschnittsfläche des 
Resonatorhalses, hier die Querschnittsfläche des Ringspalts. Dann V, das Volumen des Resonators, 
dessen Berechnung bereits ausführlich diskutiert wurde. Und schließlich L die Länge des 
Resonatorhalses sowie ihre etwaige Korrektur. Da der Korrekturfaktor schon bei üblichen Helmholtz-
Resonatoren häufig variiert werden muss, wäre dieser vermutlich auch in unserem Fall die 
plausibelste Anpassungsgröße. Eine allgemeine Bestimmung würde zu weit führen, daher wird hier 
nur oben genannte Korrektur verwendet.    
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3.3.2.2.2 Lambda-Viertel-Resonanzen 
Der nächste betrachtete Fehler betrifft die bei 360 Hz und 1070 Hz auftretenden Peaks, die, anders 
als die vorher betrachteten Helmholtz-Frequenzen, nicht vom gewählten Wandabstand und damit 
auch nicht der Rohrgesamtlänge abhängig sind. Abbildung 27 zeigt einen Ausschnitt aus Abbildung 
24, der so gewählt ist, dass die Peaks gut aufgelöst werden. Es ist auffällig, dass der 360 Hz-Peak für 
alle gewählten Wandabstände einen ähnlichen Absorptionsgrad erreicht, während dies für den 
1070 Hz-Peak nicht zutrifft. Die Werte des 1070 Hz-Peaks verfolgen eine Kurve, die von einem 
mittlerem Wert für den geringsten Wandabstand beginnt, ihr Maximum beim Wandabstand von 
20 mm erreicht, dann quasi linear auf ihr Minimum bei einem Wandabstand von 100 mm abfällt, um 
dann bis zum Wandabstand von 140 mm langsam wieder anzusteigen. Alle Werte stellen jedoch für 
ihre jeweiligen Kurven ein lokales Maximum dar.   
Da der Wandabstand als Auslöser dieses Peaks nicht in Frage kommt, muss er von einem bei allen 
Messungen unveränderten Einfluss herrühren. Dieser könnte durch die Resonanzfrequenz einer 
stehenden Welle in einem der beteiligten Rohre bestehen. Dabei kommt das Messrohr selbst nicht in 
Frage, da seine Länge bei jeder Messung durch die Erhöhung des Wandabstandes um jeweils 20 mm 
vergrößert wurde. Die Bezugsgröße für die Wellenlänge, also die Distanz Membran bis 
Probenhalteranschluss, variiert von 1955 mm bis zu 2095 mm bei größtmöglichem Wandabstand. Die 
Frequenz der Resonanz müsste sich also über die zunehmenden Wandabstände zu tieferen Werten 
hin verschieben. Dies ist, wie Abbildung 27 zeigt, offensichtlich nicht der Fall. Schließlich liegt die 
erste Resonanzfrequenz f1 für die in Frage kommenden Rohrlängen nach Gleichung (2.39) zwischen 
81,5 Hz und 87,7 Hz, also noch unterhalb des Messbereichs.  
 
Abbildung 27: Schallabsorptionsmessung im leeren Rohr mit variiertem Wandabstand. Ausschnitt von 200 Hz bis 1200 Hz 
zur besseren Auflösung der Peaks bei 360 Hz und 1070 Hz 
Als weitere Resonanzkörper für stehende Wellen kommen nach Ausschluss der Messstrecke nur 
noch die Mikrofonstutzen in Frage, die zur Isolierung der Mikrofone von der ggf. heißen Luft in der 
Messstrecke dienen. Von diesen existieren fünf Stück, die an den Mikrofonpositionen M1 bis M5 an 
die Messstrecke angeschweißt sind. Sie sind konstruktiv identisch und weisen daher alle die gleiche 
Geometrie auf. Abbildung 28 zeigt einen Mikrofonstutzen im Längsschnitt. Die Rohrlänge, die zur 
Resonanz zur Verfügung steht, besteht aus der Distanz vom Rohransatz ganz links bis zur 
Mikrofonmembran zwischen Bereich 2 und Bereich 3 und ist blau hervorgehoben. Da es sich um ein 
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halboffenes Rohr handelt, kommen nur Lambda-Viertel-Resonanzen in Frage. Die Resonanzlänge 
entspricht also einem ungeraden ganzzahligen Vielfachen von λ/4.   
 
Abbildung 28: Mikrofonstutzen bestehend aus Aufschweißflansch (1), gekühlter Verlängerung (2) und 
Mikrofonaufsatz (3). Der blau hervorgehobene Bereich markiert den Resonanzraum.  
Die Gesamtlänge des Resonanzraums beträgt 285 mm. Davon entfallen 30 mm auf den 
Aufschweißflansch und 5 mm auf den Übergang zur Membran. Die ersten drei Resonanzfrequenzen 
berechnen sich damit zu f1 = 301 Hz, f2 = 903 Hz sowie f3 = 1504 Hz. Dies entspricht noch nicht den 
gemessenen Werten, liegt diesen aber nahe. Insbesondere der relative Abstand zwischen den 
einzelnen Peaks wird bereits gut wiedergegeben.  
Die übliche additive Verwendung eines Korrekturfaktors würde die berechneten 
Resonanzfrequenzen zu tieferen Werten verschieben und die Übereinstimmung verschlechtern. Die 
Verwendung eines subtraktiven Korrekturfaktors bspw. Lkorr = 6r, dem Einschwingabstand aus [62], 
führt zu einer Rohrlänge LRohr,Mik,rep = 252 mm. Die zu dieser Rohrlänge gehörenden 
Resonanzfrequenzen sind f1 = 340 Hz, f2 = 1020 Hz sowie f3 = 1701 Hz, die eine bessere 
Übereinstimmung mit den Messwerten haben, allerdings noch immer unterhalb der gemessenen 
Resonanzfrequenzen liegen.  
Es soll an dieser Stelle nicht verschwiegen werden, dass die Wahl des Korrekturfaktors maßgeblich 
zur Übereinstimmung beigetragen hat und schon die Wahl von Lkorr,Rayleigh als subtraktivem 
Korrekturfaktor zu einer deutlich schlechteren Anpassung geführt hätte. Eine additive 
Längenkorrektur würde sogar zu einer Reduzierung der ermittelten Resonanzfrequenzen führen. In 
Ermangelung einer gesicherten Quellenlage wird hier davon ausgegangen, dass die Reduzierung auf 
obiges LRohr,Mik,rep korrekt, wenn auch noch nicht ausreichend, ist und die Ausschläge bei 360 Hz und 
1080 Hz sowie etwaige Störungen bei ca. 1800 Hz auf Lambda-Viertel-Resonanzen der 
Mikrofonstutzen zurückzuführen sind. 3.3.2.2.3 Stehwellenresonanzen 
In beidseitig geschlossenen Rohren, die über eine innere Anregung verfügen, kann es zu Resonanzen 
aufgrund stehender Wellen kommen. Die theoretische Grundlage dazu wird in Abschnitt 2.3.1.6 
behandelt. Beim HDIMP wird es vor allem dann zu stehenden Wellen kommen, wenn die Reflektion 
der Probe nahe eins ist. Dies ist gegeben, wenn die Probe im betrachteten Frequenzbereich schlecht 
absorbiert oder vollständig schallhart ist. Letzteres gilt auch für Messungen ohne Probe, in denen der 
schallharte Abschluss die Schallwellen reflektiert und so zur Resonanz beiträgt. 
Aufgrund der großen Länge der Messstrecke selbst sind die Hauptresonanzfrequenzen im HDIMP 
unabhängig vom gewählten Wandabstand im Bereich tiefer Frequenzen angesiedelt. Die kürzeste 
freie Länge ist dann gegeben, wenn keine Probe enthalten und kein Wandabstand eingestellt ist. Der 
λ/4
1 2 3
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schallharte Abschluss liegt dann auf der Ebene der Probenoberfläche und damit des 
Probenhalteranschlusses. In diesem Fall beträgt die Rohrlänge von Lautsprecher Membran bis zum 
schallharten Abschluss 1955,05 mm. Bei maximal eingestelltem Wandabstand verlängert sie sich um 
150 mm auf 2105,05 mm. In Tabelle 6 sind die mit Gleichung (2.39) berechneten ersten vier 
Resonanzfrequenzen für beide Längen aufgeführt. Die erste Resonanz, auch als Hauptfrequenz oder 
erste Harmonische bezeichnet, liegt noch außerhalb des verwendeten Messbereichs. Die zweite 
Resonanzfrequenz, die zweite Harmonische und alle weiteren liegen mit Werten zwischen 163 Hz 
und 175 Hz bereits im gemessenen Frequenzspektrum und müssten daher, wenn sie angeregt 
werden, in den Messungen wiederzufinden sein.   
Tabelle 6: Resonanzfrequenzen aufgrund von stehenden Wellen im HDIMP. Angegebene Rohrlängen für kürzeste und 
längste einstellbare Rohrlänge. 
Rohrlänge 1. Resonanz 2. Resonanz 3. Resonanz 4. Resonanz 
1955,05 mm 88 Hz 175 Hz 263 Hz 351 Hz 
2105,05 mm 81 Hz 163 Hz 244 Hz 326 Hz 
 
In Abbildung 24, die Messungen zu allen einstellbaren Wandabständen darstellt oder Abbildung 25, 
die genau den Frequenzausschnitt zeigt, innerhalb dessen die Resonanzen aus Tabelle 6 auftreten 
müssten, sollten diese Resonanzfrequenzen klar erkennbar sein. Vorausgesetzt, sie treten überhaupt 
auf. Tatsächlich zeigen sich jedoch keine eindeutig einer Stehwellenresonanz zuordenbare 
Störungen, da einerseits die erwarteten Frequenzen von den durchaus vorhandenen Störungen nicht 
getroffen werden und andererseits diese Störungen nur singulär für einen oder wenige 
Wandabstände auftreten, bei einer Stehwellenresonanz aber für jeden Wandabstand auftreten 
müssten. Insbesondere die dritte und vierte Harmonische besitzen für die unterschiedlichen 
Wandabstände bereits derart weit auseinanderliegende Resonanzfrequenzen, dass sich in den oben 
genannten Abbildungen eindeutige Reihen von Peaks ausprägen müssten. Dies ist offensichtlich nicht 
der Fall.  
Es bleibt die Möglichkeit, dass Stehwellenresonanzen zwar angeregt werden, durch den Aufbau des 
Systems aber nicht voll zur Entfaltung kommen und daher die Messungen nur wenig stören. Beim 
HDIMP könnte bspw. der konische Anschluss des Lautsprechers und der Anschluss der 
Druckluftverteilung zu einer Streuung der Reflektion oder zu zusätzlicher Dämpfung führen. 
Desweiteren würden Resonanzen, die auf den Frequenzen des Helmholtz-Resonators oder der 
Lambda-Viertel-Resonatoren liegen, durch diese unter Umständen überdeckt.    
Auch wenn die vorangegangenen Überlegungen eine Problematik durch stehende Wellen eher 
unwahrscheinlich erscheinen lassen, wurde in unmittelbare Nähe zum Lautsprecher in Richtung M5 
eine zusätzliche Dämpfung in Form eines umlaufenden Rings aus Steinwolle eingebracht, die das 
Aufschwingen von stehenden Wellen im Rohr zusätzlich behindern soll. Durch ihre Position mehr als 
drei Rohrdurchmesser vor der ersten Mikrofonposition schränkt sie die Messungen nur insofern ein, 
als sie die Lautstärke im Rohr senkt. Da diese für die Messung der Impedanz jedoch nicht 
ausschlaggebend ist, führt sie zu keiner Beeinträchtigung.  3.3.2.2.4 Überschreiten des Messbereichs 
Auch wenn nicht wirklich zu den Störungen einer Messung zu zählen, ist die Überschreitung des 
Messbereichs doch eine häufige Fehlerquelle. Dies insbesondere deshalb, da die Grenzen des 
Messbereichs auf verschieden scharf anzusehenden Forderungen beruhen. Die schärfste Forderung 
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ist sicherlich die nach Existenz ebener Wellen und infolgedessen nach einer Obergrenze für das 
Produkt aus Wellenzahl und Rohrradius gemäß Gleichung (3.45). Oberhalb dieser Grenze kommen 
höhere Moden im Rohr vor und beeinflussen die Messung maßgeblich. Ihre Existenz führt dazu, dass 
die Annahmen, die für die Berechnung der abgeleiteten Werte notwendig sind, nicht mehr zutreffen. 
Entsprechend sind die oberhalb des Grenzwertes entstehenden Messungen tatsächlich so stark 
gestört, dass sie nicht mehr interpretierbar sind. Dieser Effekt lässt sich in Abbildung 29 bei etwa 
1900 Hz beobachten. Die hier gezeigten Messkurven für eine Probe aus Steinwolle (Sonorock) 
wurden mit drei verschiedenen Mikrofonabständen aufgenommen. Die obere Frequenzgrenze vom 
HDIMP aufgrund des Rohrdurchmessers beträgt rechnerisch 1859 Hz. Die Kurvenverläufe aller drei 
Mikrofonpaare brechen kurz nach dem Erreichen dieses Wertes ein und zeigen bei den wenigen 
danach noch vorhandenen Messpunkten starke Schwankungen.  
 
 
Abbildung 29: Schallabsorption einer Sonorock-Probe bei einem Wandabstand von 100 mm. Gemessen wurde mit den 
drei Mikrofonpaaren M12, M13 und M14.   
Die zweite Forderung an die Obergrenze basiert auf dem Abstand der Mikrofone zueinander und 
verlangt, dass sie weniger als eine halbe Wellenlänge auseinander liegen. Die exakte Forderung ist in 
Gleichung (3.46) angegeben. Hier ist der physikalische Hintergrund nicht ganz so offensichtlich, 
allerdings gibt es offenbar Probleme bei der Bestimmung der Übertragungsfunktion, wenn die Phase 
der Schwingung um 90 ° verschoben ist. Genau dies ist der Fall, wenn der Abstand der Mikrofone die 
Hälfte der Wellenlänge beträgt. Da es sich bei dem Phasenverzug um ein singuläres Problem handelt, 
könnten Werte oberhalb eines Phasenverschiebung von 90 ° durchaus wieder ungestört sein, solange 
die Forderung aus Gleichung (3.45) eingehalten wird. Auch dieser Effekt lässt sich in Abbildung 29 gut 
nachvollziehen. Durch die unterschiedlichen Abstände der Mikrofonpaare erfolgen die 
Überschreitungen der Grenzfrequenzen an unterschiedlichen Stellen im Diagramm. 
Erwartungsgemäß führt der größte Mikrofonabstand M14 zum ersten Einbruch bei etwa 430 Hz. 
Interessant ist, dass die Messkurve danach wieder Werte zeigt, die denen der anderen 
Mikrofonabstände gleichen. Der nächste Einbruch einer Messkurve betrifft wieder M14, diesmal bei 
etwa 860 Hz. Dies ist genau die Frequenz, bei der die Wellenlänge exakt dem Abstand der Mikrofone 
entspricht. Der nächste Einbruch erfolgt bei 1150 Hz und betrifft M13. Dies entspricht hier der ersten 
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Überschreitung der Grenzfrequenz und ist nach den Beobachtungen von M14 nicht weiter 
überraschend. Auch hier kehrt der Messwert nach einem Überschwinger wieder zu Werten zurück, 
die mit der letzten als korrekt geltenden Kurve, der von M12, übereinstimmen. Die obere 
Frequenzgrenze von M12 liegt außerhalb des betrachteten Messbereichs und auch vorher findet kein 
deutlicher Einbruch statt. Ausgenommen der oben erwähnte bei 1859 Hz, der als Folge des Cut-Off-
Effektes alle Mikrofonpaare betrifft.       
Während die Verwendung von Messwerten oberhalb der Cut-Off-Frequenz nicht sinnvoll ist, kann 
über jene der Messwerte die Aufgrund eines zu großen Mikrofonabstands verworfen wurden 
zumindest nachgedacht werden.  
Als nächstes wird die untere Frequenzgrenze betrachtet. Die Formulierung in der Norm ist hier am 
wenigsten scharf und bei der Betrachtung von Abbildung 29 erklärt sich auch leicht, warum. 
Zwischen den Messkurven von M12, M13 und M14 sind im Bereich bis 260 Hz keine nennenswerten 
Unterschiede zu erkennen. Tatsächlich sind die unteren Frequenzgrenzen von M12 und M13 jedoch bei 
286 Hz respektive 118 Hz anzunehmen. Zumindest erstere wird deutlich unterschritten. Der 
notwendige Abstand, um noch interpretierbare Übertragungsfunktionen zwischen den beteiligten 
Mikrofonen bestimmen zu können ist offenbar von der Qualität der Mikrofone abhängig und die 
verwendeten erlauben eine gewisse Unterschreitung der Vorgaben der Norm – zumindest unter 
Normalbedingungen.  3.3.2.2.5 Weitere Störungen    
Auch wenn die bereits vorgestellten Störquellen die größten Fehlerquellen beschreiben, gibt es eine 
Reihe weiterer Ausreißer bei den Testmessungen, die keiner der genannten Quellen zugeordnet 
werden können. Da kein systematischer Grund für diese Fehler gefunden werden konnte, werden sie 
als zufällige Fehler betrachtet, die bspw. auf elektrisches Rauschen, akustische (äußere) Störungen 
oder weitere externe Einflüsse zurückzuführen sind.   
3.3.2.3 Messungen bei Überdruck 
Weitere Testmessungen erfolgten unter Einbeziehung erhöhtem Umgebungsdrucks, um auch hier 
etwaige Probleme erkennen zu können. Da für das leere Rohr keine Veränderung im 
Absorptionsverhalten bei erhöhtem Druck zu erwarten ist, wurden die Testmessungen an einer 
Sonorock-Probe durchgeführt. Die Messungen wurden wieder mit den Mikrofonpaaren M12, M13 und 
M14 durchgeführt. Die Kalibrierung erfolgte unter Normalbedingungen und die dabei bestimmte 
Kalibrationsfunktion wurde für die weiteren Messungen bei erhöhtem Druck verwendet. Der Druck 
wurde in 1 bar Einzelschritten von 1 bar auf 5 bar erhöht. Für jeden Druckschritt wurde eine Messung 
mit oben genannten Mikrofonpaaren durchgeführt. Der Frequenzschritt wurde mit 20 Hz relativ groß 
gewählt. 
Die Ergebnisse dieser Messungen sind in den Diagrammen in Abbildung 30 zusammengefasst. Die 
oberen beiden Diagramme zeigen die Messergebnisse der Mikrofonpaare M12 und M13. Es ist gut zu 
erkennen, dass sich einige der Störungen aus der Leerrohrmessung auch bei Messung von Sonorock 
wiederholen. So tritt der Peak bei 1080 Hz eindeutig auf, der bei 360 Hz lässt sich kurz vor dem 
Absorptionsmaximum zumindest vermuten. Die bei einer Einschubtiefe von 140 mm (40 mm 
Probendicke, 100 mm Wandabstand) nach Abbildung 25 für 210 Hz erwartete Helmholtz-Resonanz 
tritt bei allen Messungen auf und liegt je nach Messung zwischen 200 Hz und 220 Hz, also unter 
Berücksichtigung des Frequenzschritts von 20 Hz im erwarteten Bereich. Auch die Cut-Off-
Frequenzen der Mikrofonabstände lassen sich wieder gut zuordnen.  
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Es fällt weiterhin auf, dass die Messkurven bei zunehmendem Druck über das gesamte 
Frequenzspektrum stärker gestört sind. Dies tritt bei den bereits beobachteten Störungen besonders 
stark auf, lässt sich aber auch bei unter Normalbedingungen noch glattem Kurvenverlauf 
beobachten. So erfährt die Messung mit M12 offenbar eine zusätzliche Schwingung zwischen 400 Hz 
und 1000 Hz, die bei der Messung mit M13 in dieser Intensität nicht auftritt und daher wohl mit dem 
Mikrofonabstand s12 oder den Mikrofonen selbst zusammenhängt.  
 
Abbildung 30: Schallabsorptionsmessungen von Sonorock mit 100 mm Wandabstand bei variiertem Druck. Diagramme zu 
den jeweiligen Mikrofonpaaren: Oben links M12, oben rechts M13, unten links M14 und unten rechts M12 und M13 im 
Vergleich.   
Die Messungen mit dem Mikrofonpaar M14 zeigt eine erhebliche Störung bei erhöhtem Druck. Da der 
Messbereich für s14 nur bis 386 Hz definiert ist, und alleine bis 220 Hz noch die Helmholtz-Resonanz 
die Messung dominiert, sowie bei 360 Hz wieder die Lambda-Viertel-Resonanz zu erwarten ist, ist die 
betrachtete Messkonfiguration für M14 nicht besonders geeignet. Da die Messung unterhalb der 
ersten Mikrofonabstands-Cut-Off-Frequenz stark gestört ist und darüber nicht mehr definiert ist, 
wurde M14 beim Vergleich der Messungen im letzten Diagramm nicht mit aufgenommen. Es zeigt 
also nur die Messwerte zu den Mikrofonpaaren M12 und M13 für die drei ausgewählten Druckwerte 
1 bar, 3 bar und 5 bar. Es ist gut zu erkennen, dass im Bereich zwischen 300 Hz und 1000 Hz die 
Messwerte von M13 einen glatteren Verlauf zeigen, als die von M12. Im Bereich oberhalb von 1000 Hz 
(bzw. nach der Mikrofonabstands-Cut-Off-Frequenz von M13) sind bei erhöhtem Druck die 
Messkurven für beide Mikrofonpaare relativ stark beeinträchtigt, insbesondere kommt es nun auch 
zu einem Einbruch bei 1760 Hz, der ohne Druckaufschlag noch nicht vorhanden (M12) oder nur wenig 
ausgeprägt war (M13).   
Zur weiteren Analyse der überlagerten Schwingung bei erhöhtem Druck wurden weitere 
Mikrofonkonfigurationen untersucht. Zunächst wurde die Durchführung der Messung derart 
geändert, dass zusätzlich zu den bisher betrachteten Mikrofonpaaren M12, M13 und M14 die 
Mikrofone M2 und M3 als Mikrofonpaar M23 mit dem zugehörigen Abstand s23 verwendet werden 
konnten. Diese Messungen zeigten, dass auch dieser Abstand durch eine überlagerte Schwingung 
gestörte Ergebnisse liefert.  
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Der nächste Ansatz war der Tausch der Ursprungsposition der Mikrofone. Da weiterhin unklar war, 
ob das Problem mit dem Mikrofonabstand oder den Mikrofonen selbst zusammenhing, wurden der 
Mikrofonabstand s13, der mit dem Mikrofonpaar M13 keinen zusätzlichen Störungen unterlag, von 
einem anderen Mikrofonpaar abgebildet. Gewählt wurde hierfür M4 und M3. Mikrofon M1 wurde an 
die Position 2 verschoben, Mikrofon M2 an die Position 4. Die Ursprungsreihenfolge der Mikrofone 
war also M4-M1-M3-M2 statt M1-M2-M3-M4. Im Folgenden werden Mikrofonpaare daher sowohl durch 
ihre Nummer als auch durch den verwendeten Abstand definiert. Das Kürzel M43s13 entspricht also 
den Mikrofonen M4 und M3 an den Positionen 1 und 3 und dem sich dadurch ergebendem 
Mikrofonabstand s13. Bei den folgenden Messungen wurden die Mikrofonpaare M41s12, M43s13 und 
M13s23 ausgewertet.  
 
Abbildung 31: Schallabsorptionsmessungen einer Referenzkeramik mit 300 kPa s/m2 bei variiertem Druck. Diagramme zu 
den jeweiligen Mikrofonpaaren und Mikrofonpositionen. Oben links: M41s12. Oben rechts: M43s13. Unten links M13s23. 
Unten rechts Vergleich der gestörten Messkurven von M41s12 und M43s13. 
Abbildung 31 zeigt die Ergebnisse dieser Messungen bei der Untersuchung eines keramischen 
Porenabsorbers mit 300 kPa s/m2 und einer Porosität von 0,78. Dieser relativ dichte Absorber wurde 
gewählt, um von einem niedrigem Kurvenverlauf für die 1 bar-Messung, zu höheren Werten bei der 
Erhöhung des Umgebungsdrucks zu gelangen. Offensichtlich treten diesmal bei den Messungen der 
Mikrofonpaare M41s12 und M43s13 die überlagerten Schwingungen auf, während das Mikrofonpaar 
M13s23 nicht betroffen ist. Die Überlagerung der Messungen von M41s12 und M43s13 zeigt, dass die 
Schwingungen für unterschiedliche Mikrofonpaare an unterschiedlichen Positionen auftreten und 
sich auch in der Frequenz unterscheiden. Es ist also anzunehmen, dass die Störung durch überlagerte 
Schwingungen nicht am Mikrofonabstand festzumachen ist, sondern von den Mikrofonen selbst 
herrührt. Der physikalische Mechanismus dahinter ist jedoch weiterhin unklar, ebenso wie die auch 
in weiteren Tests bestätigte Beobachtung, dass das Mikrofonpaar aus M1 und M3 von diesen 
Schwingungen nicht betroffen ist. Da dies unabhängig vom verwendeten Wandabstand gilt, ergibt 
sich die Möglichkeit, durch Verwendung des Mikrofonpaares M13s12 den größtmöglichen 
Frequenzbereich ohne die überlagerten Schwingungen aufzuzeichnen.    
M43s13, 1 bar
M43s13, 3 bar
M43s13, 5 bar
0
0,1
0,2
0,3
0,4
0,5
0,6
0,7
0,8
0,9
1
Sc
ha
lla
bs
or
pt
io
ns
gr
ad
 [-
]
M41s12, 1 bar
M41s12, 3 bar
M41s12, 5 bar
0 500 1000 1500 2000
Frequenz [Hz]
M41s12, 1 bar
M43s13, 1 bar
M41s12, 3 bar
M43s13, 3 bar
M41s12, 5 bar
M43s13, 5 bar
0
0,1
0,2
0,3
0,4
0,5
0,6
0,7
0,8
0,9
1
0 500 1000 1500 2000
Sc
ha
lla
bs
or
pt
io
ns
gr
ad
 [-
]
Frequenz [Hz]
M13s23, 1 bar
M13s23, 3 bar
M13s23, 5 bar
Experimente und Methoden 
 
75 
3.3.2.4 Umgang mit Messfehlern 
Die Ursachen der gravierendsten Fehler wurden im vorherigen Abschnitt analysiert. In diesem 
Abschnitt wird erläutert, wie mit diesen Fehlern bei den folgenden Messungen umgegangen wurde.  
Als erster Schritt wurden bauliche Veränderungen vorgenommen, um einzelne Fehler in den Griff zu 
bekommen. Im Messrohr wurde eine zusätzliche Dämpfung kurz vor der Lautsprechermembran 
eingebracht. Sie besteht aus einem umlaufenden Ring Steinwolle, der den offenen Durchgang auf 
etwa 30 mm reduziert. Durch diesen Flächensprung, vor allem aber durch die akustische 
Dämpfungseigenschaft des Materials, werden Resonanzen entlang der Rohrachse deutlich reduziert. 
Insbesondere stehende Wellen über das gesamte Rohr werden derart verhindert.  
Ein etwaiges Mitschwingen des tragenden Gestells des Messstandes, im schlimmsten Fall in Form 
einer Rückkoppelung auf das System wirkend, wurde auch in Erwägung gezogen und durch den 
Einbau von dämpfenden Gummizwischenlagen verhindert. Es liegen allerdings keine gesicherten 
Erkenntnisse vor, dass es vorher überhaupt zum Mitschwingen kam, da entsprechende Messungen 
im Nachhinein als fehlerhaft verworfen werden mussten. Die korrekt durchgeführten Messungen 
nach Entkoppelung des Systems zeigen aber, dass das tragende Gestell nicht (mehr) mitschwingt.   
Eine Erhöhung der Genauigkeit der akustischen Messungen wurde sowohl bezüglich des 
Frequenzschrittes als auch der Anzahl Mittelwerte bei der Bestimmung der Übertragungsfunktionen 
untersucht, ohne dass es zu einer Verbesserung der Ergebnisse geführt hätte. Ein Frequenzschritt 
von 10 Hz gegenüber den oben dargestellten 20 Hz ermöglicht zwar eine höhere Auflösung der 
Messkurven, ist in Einzelfällen also durchaus sinnvoll, führt jedoch nicht zu weniger Ausreißern oder 
Messfehlern. Eine weitere Erhöhung der Mittelwerte führt weder zu einer glatteren Messkurve noch 
zu weniger Fehlern. Offenbar ist die derzeitige Standardeinstellung bereits genau genug. 
Problematisch an beiden Änderungen wäre eine zum Teil deutliche Erhöhung der Messzeit jeder 
Einzelmessung, sowohl bei der Kalibration als auch beim tatsächlichen Messvorgang. Bei den im 
Folgenden dargestellten Messungen wurde daher der Frequenzschritt nur dann angepasst, wenn 
eine erhöhte Auflösung der Messkurve erwünscht war, bspw. wenn nur ein Teil des Messbereichs 
untersucht werden sollte. Die Mittelwerte wurden nicht verändert.  
Die Überlegung, durch die Verwendung möglichst vieler verschiedener Mikrofonabstände 
überlappende Messbereiche zu erhalten, über die die Messergebnisse gemittelt werden können, 
erwies sich nur für die Mikrofonpaare M12, M13 und M23 als sinnvoll. Bei der Verwendung aller drei 
Mikrofonpaare ergibt sich ein Überlappungsbereich von 286 Hz, der unteren Frequenzgrenze von 
M12, bis zu 1065 Hz, der oberen Frequenzgrenze von M13. Werden nur zwei Mikrofonpaare zur 
Mittelung herangezogen, kann ein entsprechend größerer Frequenzbereich betrachtet werden. Die 
untere Frequenzgrenze verschiebt sich aufgrund der tiefer liegenden unteren Frequenzgrenze von 
M23 gegenüber M12 zu 202 Hz. Die obere Frequenzgrenze des Mikrofonabstands verschiebt sich 
aufgrund der höher liegenden oberen Frequenzgrenze von M23 gegenüber M13 zu 1817 Hz, womit die 
obere Frequenzgrenze auf Basis der Rohrgeometrie von 1859 Hz fast erreicht wird.   
Weiterhin zeigte sich bei den Testmessungen bei Normalbedingungen, dass die Ergebnisse von M12 
und M23 auch unterhalb ihrer unteren Frequenzgrenze bis zum Beginn des Aufzeichnungsbereichs 
mit denen von M13 gut übereinstimmen. Ähnliches gilt die oberen Frequenzgrenze betreffend für 
M13, dessen Ergebnisse sich, nach dem Einbruch um die obere Frequenzgrenze des Mikrofonabstands 
herum, wieder nahe an denen von M12 und M23 bewegen. Zur Erhöhung der Genauigkeit könnte also 
eine Mittelwertbildung aus den Messergebnissen von M12, M13 und M23 gebildet werden, die die 
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Ergebnisse von M13 im Bereich von 1060 Hz bis 1200 Hz ausspart. Tatsächlich weichen allerdings 
Messungen von M12 unter Normalbedingungen so gering von etwaigen Korrekturen durch M13 oder 
M23 ab, dass eine Korrektur unnötig erscheint, so dass im Folgenden auf eine Mittelwertbildung 
verzichtet wurde und Messungen unter Normalbedingungen üblicherweise nur durch M12 dargestellt 
werden. Eine parallele Aufzeichnung von M13 und M23 erfolgte dennoch, um etwaige Abweichungen 
registrieren zu können.    
Da sich herausstellte, dass die untere Frequenzgrenze für den HDIMP zu scharf formuliert war und 
die Mikrofonpaare M12, M13 und M23 den Messbereich auch im Bereich unterhalb ihrer 
Grenzfrequenz bis zur Startfrequenz von 100 Hz gut abdecken, entfällt die Notwendigkeit für den 
weiteren Mikrofonabstand M14, der nur den unteren Frequenzbereich von 100 Hz bis 386 Hz abdeckt. 
Insbesondere, da dieser Messbereich starken Störungen durch Helmholtz-Effekte und der 
Mikrofonstutzen-Resonanz unterliegt. Diesen Überlegungen folgend, wurde das Mikrofonpaar M14 
bei weiteren Messungen nicht mehr verwendet.  
Weiterhin führten die im Abschnitt 3.3.2.3 diskutierten Probleme mit durch Schwingungen 
überlagerten Messwerten bei Überdruck dazu, bis auf weiteres nur ein Mikrofonpaar ohne weitere 
Störungen verwenden zu können. Bei den Messungen unter Überdruck wurde im Folgenden daher 
eine Mikrofonanordnung gewählt, die gewährleistet, dass die Mikrofone M1 und M3 die Positionen 1 
und 2 an der Messstrecke besetzen, so dass das Mikrofonpaar M13s12 immer zur Verfügung steht. In 
dieser Konfiguration wurden sämtliche Messungen mit erhöhtem Umgebungsdruck aufgezeichnet. 
3.3.3 Messung der Lärmentwicklung im Brenner-Brennkammer-System 
Im Rahmen verschiedener Studierendenprojekte wurde in der Arbeitsgruppe Aerospace Combustion 
Engineering am ZARM ein vorgemischt betriebener Brenner konstruiert, dessen Charakteristik an den 
HR 3-Brenner von Siemens Power Generations angelehnt wurde. Der Brenner ist auf eine 
theoretische Leistung bis 1 MW ausgelegt, wurde im Rahmen dieser Arbeit aber nur bis zu einer 
Leistung von 200 kW betrieben. Im Rahmen einer Diplomarbeit wurde eine Rohrbrennkammer 
konstruiert, die mit unterschiedlichen Auskleidungen versehen werden kann [23]. Als „proof of 
concept“ wurde der Effekt einer schallharten keramischen mit einer porösen, schallabsorbierenden 
keramischen Auskleidung der Brennkammer in dieser Dissertation untersucht und bei der ASME-
Turbo Expo veröffentlicht [13].   
3.3.3.1 Experimentaufbau  
Der Aufbau von Brenner und Brennkammer wird in Abbildung 32 gezeigt. Das Mikrofon zur 
Aufzeichnung der Schallemissionen wurde in unmittelbarer Nähe des Brennkammerauslasses 
befestigt. Ein weiteres Mikrofon befand sich zu Vergleichszwecken unterhalb des Plenums. 
Verwendet wurden T-Bone-Mikrofone MM 1 mit Kugelcharakteristik [94]. Beide Mikrofone wurden 
vor Beginn der Messung mittels eines Schallpegel-Kalibrators bei 1000 Hz auf 94 dB sowie auf 114 dB 
kalibiriert. 
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Abbildung 32: Querschnitt des ZARM-Drall-Brenners mit angeschlossener poröser Brennkammer. Markiert sind Plenum 
(a), Brenner (b), Brennkammer (c), metallische Verkleidung (d) sowie der Auslass (e). Schwarz hervorgehoben sind die 
schallreflektierenden Deckplatten der keramischen Brennkammer.  
In einem standardisierten Verfahren wurde der Brenner über die Pilotstufe gezündet und durch 
Zugabe von Luft und Propan in der Hauptstufe auf Betriebstemperatur gebracht. Nachdem ein 
stationärer Verbrennungszustand erreicht war, wurde der zu untersuchende Leistungsbereich 
durchfahren und regelmäßige Aufnahmen des Schalldruckpegels gemacht. Diese wurden außerdem 
mittels schneller Fourier-Transformation (im Folgenden FFT) in den Frequenzraum übertragen und 
dort analysiert. Die Messungen begannen nahe der Stöchiometrie bei einer Luftzahl von λLz = 1,25 
und wurden in Schritten von λLz = 0,05 zur mageren Verbrennung verschoben. Dabei wurde die 
Luftmenge konstant gehalten und die Luftzahl über die Zugabe bzw. Wegnahme von Propan 
gesteuert.  
Die Brennkammer wurde im Allgemeinen von außen durch eine Kühlluftströmung zwischen 
Brennkammer und Hülle gekühlt. Es wurden verschiedene Kühlluftmengen untersucht, die sich 
anteilig an der Hauptluftmenge orientierten. Zum Vergleich wurden Messungen ganz ohne Kühlluft 
durchgeführt.  
3.3.3.2 Keramische Brennkammer 
Die Brennkammer setzt sich aus jeweils 18 topologisch verzahnten Einzelplatten zusammen, die 
zwischen Ein- und Austrittsseite der Brennkammer durch zwei keramische Deckplatten eingespannt 
werden. Diese Deckplatten bestehen wiederum aus sechs Einzelplatten, die mittels Nut und Feder 
verbunden sind. Im Gegensatz zu den Seitenwänden der Brennkammer, die aus dem jeweils 
untersuchten Material bestehen, wird für die Deckplatten immer das schallreflektierende, dichte 
Material verwendet. 
Es wurden drei verschieden keramische Brennkammern hergestellt. Eine schallreflektierende 
Brennkammer, eine schallabsorbierende Brennkammer auf Basis von Perlit-Platzhaltern [10] und 
eine schallabsorbierende Brennkammer auf Basis von Polystyrol-Platzhaltern [95]. Im Rahmen dieser 
Arbeit wurden nur die schallreflektierende und die schallabsorbierende Brennkammer auf Basis von 
Polystyrol-Platzhaltern untersucht. 
Die schallharte keramische Brennkammer besteht aus keramischen Bauteilen, die im 
Gefriergelierverfahren (siehe bspw. [96]) hergestellt wurden. Durch den bei der Herstellung recht 
hohen Wassergehalt hat auch dieses dichte Material eine Porosität von bis zu φ  = 0,45. Trotz dieser 
hohen Porosität kann das Material als schallreflektierend angenommen werden, da die Poren sehr 
klein sind und das Material praktisch nicht durchströmbar ist und Messungen entsprechende 
Schallabsorptionskurven zeigen.  
a       b       c       d
e
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Die schallabsorbierenden Brennkammern wurden jeweils im Platzhalterverfahren hergestellt und 
unterscheiden sich in Schlickerzusammensetzung und Wahl der Platzhalter. Für die mittels Perlit 
hergestellten Keramiken wurde eine offene Porosität von φ  = 0,74 und eine Strömungsresistanz von 
Ξ = 63 kPa s/m2 erreicht. Die poröse Keramik auf Basis von Polystyrol erzielt eine höhere Porosität 
von φ  = 0,794 und eine geringere Strömungsresistanz von Ξ = 7,4 kPa s/m2.  
 
Abbildung 33: Schallabsorptionsgrad der verwendeten Brennkammermaterialien gegen die Frequenz. Schwarze Linie: 
Schallreflektierende Keramik; Rote Linie: Schallabsorbierende Keramik mit Perlit–Platzhaltern; Blaue Linie: 
Schallabsorbierende Keramik mit Polystyrol-Platzhaltern [13]. Rechts jeweils Rasterelektronenmikroskop-Aufnahmen der 
Mikrostruktur des jeweiligen Materials.  
Die Schallabsorption der verwendeten Materialien unter Normalbedingungen wird in Abbildung 33 
gezeigt. Es ist zu erkennen, dass die Keramik aus dem Gefriergelierverfahren ohne Platzhalter zwar 
kleine Poren aufweist (Bild mit schwarzem Rahmen), jedoch nur sehr geringe 
Schallabsorptionseigenschaften hat. Die durch Platzhalter entstandenen Poren der anderen 
Materialien sind ebenfalls gut zu erkennen. Insbesondere der Unterschied zwischen den 
unregelmäßigen Rändern der Perlit-Platzhalter gegenüber den glatten Rändern der Polystyrol-
Platzhalter. Die Schallabsorption der Keramik mit Polystyrol-Platzhaltern ist im Bereich von 300 Hz zu 
1100 Hz zum Teil deutlich besser als die derjenigen mit Perlit-Platzhaltern. Allerdings ist diese dafür 
im tieffrequenten Bereich zum Teil deutlich besser absorbierend. Letztendlich wurde die Polystyrol-
Platzhalter-Keramik näher untersucht, da ihre Absorptionswerte insgesamt etwas höher lagen als die 
der Perlit-Platzhalter-Keramik.       
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4 Ergebnisse und Diskussion 
Im Rahmen dieser Arbeit wurden eine Reihe von Ergebnissen erzielt, die im Folgenden vorgestellt 
und in Zusammenhang gebracht werden. Die Gliederung ist dabei nicht chronologisch zu sehen, 
insbesondere der „proof of concept“-Versuch in Abschnitt 4.2.4 fand deutlich vor den 
Schallabsorptionsmessungen statt. Für das Verständnis des Themas und der Ergebnisse ist die 
gewählte Reihenfolge vorteilhaft. 
4.1 Schallabsorptionsmessung 
Die Basis für die Validierung des verwendeten Schallabsorptionsmodells stellen Messungen der 
Schallabsorption unter veränderbaren Umgebungsbedingungen dar. Die dabei untersuchten 
Absorber sollten sich hinsichtlich ihrer akustischen Eigenschaften hinreichend unterscheiden, um 
einen ausreichend großen Parameterbereich darstellen zu können. Weiterhin sollten geometrische 
Größen derart gewählt werden, dass sie der geplanten Anwendung weitestgehend entsprechen. Im 
Rahmen dieser Arbeit wurden daher die folgenden Absorber näher untersucht:  
• Sonorock [82] ist eine gängige Steinwolle der Firma Rockwool. Da sie durch ihre hohe 
Porosität und niedrige Strömungsresistanz gute Schallabsorptionseigenschaften aufweist und 
durch die gute Handhabbarkeit leicht in beliebige Proben geformt werden kann, wurde sie im 
Rahmen dieser Arbeit als Referenzmaterial verwendet.  
• Die untersuchten keramischen Porenabsorber wurden im Rahmen des BMWI geförderten 
Projektes „Entwicklung von Verbrennungstechniken im CEC für klimaschonende 
Energieerzeugung“ entwickelt. Ihre Strömungsresistanz ist durch Variation der Porosität 
einstell- sowie reproduzierbar. Die hier untersuchten Proben K55 und K98 unterscheiden sich 
entsprechend in Porosität und Strömungsresistanz. Die Bezeichnung benennt gleichfalls die 
Strömungsresistanz der Proben, so hat K55 eine Strömungsresistanz von 55 kPa s/m².   
Tabelle 7 zeigt die akustischen Parameter der untersuchten Absorber.  
Tabelle 7: Liste der Absorber deren Schallabsorption bestimmt wurde mit Angaben zu den relevanten 
Materialparametern Dicke, Porosität, Strömungsresistanz und Strukturfaktor.   
Absorbername Dicke  Porosität Strömungsresistanz Strukturfaktor 
Sonorock 40 mm 0,95 10 000 Pa s/m2 1,4 
K55 31 mm 0,796 55 000 Pa s/m² 3 
K98 30 mm 0,787 98 000 Pa s/m² 3 
 
4.1.1 Messung der Schallabsorption unter Umgebungsbedingungen  
Die in diesem Abschnitt vorgestellten Messungen erfolgten am HDIMP unter 
Umgebungsbedingungen. Durch Wettereinflüsse unterliegen daher sowohl Druck als auch 
Temperatur einer gewissen Varianz. Der Druck variierte im Rahmen von 0,99 bar bis 1,04 bar. Eine 
Anpassung des Druckes erfolgte nicht, da der Einfluss derart niedriger Abweichungen auf die 
Schallabsorption als gering einzustufen ist. Konstruktionsbedingt wäre eine Erhöhung des Druckes 
von 0,99 bar auf 1 bar möglich, eine Reduzierung von höheren Werten nach unten jedoch nicht. 
Jahreszeit- und wetterbedingt variierte die Umgebungstemperatur im HDIMP zwischen 16 °C und 
20 °C. Die Auswirkungen auf die Messungen wurden als äußerst gering eingestuft und nicht weiter 
berücksichtigt.   
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Die Messungen wurden mit der Mikrofonkonfiguration M13s12 durchgeführt (vgl. Abschnitt 3.3.2.3 
und 3.3.2.4), so dass die anschließend erfolgenden Messungen unter Überdruck keinen Umbau der 
Mikrofone erforderten. Jede Probe wurde zunächst ohne Wandabstand eingebaut und in dieser 
Konfiguration die Mikrofonkalibrierung durchgeführt. Die weiteren Messungen erfolgten mit um 
jeweils 10 mm schrittweise erhöhtem Wandabstand, so dass je nach Tiefe des Absorbers bis zu 
dreizehn Messungen erfolgten. 
4.1.1.1 Sonorock 
Die Messungen erfolgten an einer auf etwas über Rohrdurchmesser zurechtgeschnittenen Sonorock-
Probe. Der Einbau erfolgte durch einfaches Einschieben. Das leichte Übermaß gewährleistete eine 
lückenlose Berührung der Rohrwandung, deren Fehlen zu unerwünschten Messartefakten geführt 
hätte. Es wurden die Mikrofonpaare M13s12, M14s13 sowie M34s23 genutzt. Die Kalibration erfolgte bei 
Umgebungsbedingungen und ohne eingestellten Wandabstand. Die dadurch gewonnenen 
Kalibrationsfunktionen der Mikrofonpaare wurden für alle weiteren Messungen verwendet.   
 
Abbildung 34: Messung der Schallabsorption einer Sonorock-Probe ohne Wandabstand im HDIMP. Die drei 
Mikrofonpaare zeigen den erwarteten Messverlauf, insbesondere die systematischen Fehler (siehe Abschnitt 3.3.2.2) 
sind gut zu erkennen.   
In Abbildung 34 wird das Ergebnis der Schallabsorption bei den Grundeinstellungen, 
Umgebungsbedingungen und 0 mm Wandabstand, gezeigt. Die Kurve zeigt den erwarteten Verlauf, 
sowie die bekannten Störungen durch Lambda-Viertel-Resonanzen (360 Hz, 1080 Hz) und die 
Einbrüche der Messung außerhalb der Mikrofonmessbereiche. Der Helmholtz-Effekt liegt bei einer 
Frequenz unterhalb des Messbereichs, so dass nur die Ausläufer zur Erhöhung der Messwerte der 
ersten Messpunkte beitragen. Der Schallabsorptionsgrad liegt ab einer Frequenz von 650 Hz 
oberhalb von 0,5 und zeigt damit für Schallabsorptionsmaterial typische Werte. 
Ein im Prinzip ähnliches Bild ergibt sich bei der Erhöhung des Wandabstandes auf eine Tiefe von 
100 mm, wie in Abbildung 35 zu sehen. Da das Volumen des Helmholtz-Resonators im Probenhalter 
durch das Einschieben des die Rückwand einstellenden Kolbens auf ein Minimum reduziert wurde, 
erreicht die Resonanzfrequenz bei 210 Hz ihr Maximum. Diese Frequenz stimmt nicht exakt mit der 
aus der Leerrohrmessung überein, ein Effekt, der vermutlich auf zusätzliche Dämpfung am Ausgang 
des Resonatorhalses zurückzuführen ist.  
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Es ist weiterhin gut zu erkennen, dass durch den eingestellten Wandabstand die Position des ersten 
Maximums des Schallabsorptionsgrads erheblich zu tieferen Frequenzen verschoben wurde. Lag es 
bei der Messung ohne Wandabstand am oder jenseits des hochfrequenten Rands des Messbereichs 
(die zunehmenden Störungen aufgrund der einsetzenden zweiten Mode machen die exakte 
Bestimmung des Maximums in Abbildung 34 unmöglich), wird bei der Messung mit 100 mm 
Wandabstand das erste Maximum bei 590 Hz erreicht. Im weiteren Verlauf sinkt der 
Schallabsorptionsgrad nur kurzzeitig unter 0,6 und hat von 300 Hz bis zur Cut-Off-Frequenz von 
1859 Hz einen Mittelwert über 0,8. Dieses Verhalten ist bekannt und wird bspw. unter dem Begriff 
„poröser Vorhang“ behandelt [57]. Steht ein Absorber nur in einer definierten Tiefe zur Verfügung, 
ermöglicht das Einstellen eines zusätzlichen Wandabstandes das Verschieben des ersten Maximums 
zu tieferen Frequenzen hin. Kann der Absorber in beliebiger Tiefe hergestellt werden, ist die 
Verwendung eines entsprechend tieferen Absorbers üblicherweise die bessere Lösung. Im Falle der 
im Rahmen dieser Arbeit untersuchten keramischen Porenabsorber ist deren Tiefe 
herstellungsbedingt begrenzt, weswegen die Untersuchung des Effektes durch die Einstellung eines 
Wandabstandes sinnvoll ist. 
 
Abbildung 35: Messung der Schallabsorption einer Sonorock-Probe mit 100 mm Wandabstand im HDIMP. Die drei 
Mikrofonpaare zeigen den erwarteten Messverlauf. Hier ist bei 200 Hz der Helmholtz-Effekt gut zu erkennen, während 
die Lambda-Viertel-Resonanzen insbesondere bei 360 Hz im Schallabsorptionsmaximum nicht so stark auffallen.  
Den Effekt unterschiedlicher Wandabstände ist in Abbildung 36 noch einmal hervorgehoben. In einer 
Messreihe wurde der Wandabstand schrittweise zwischen den Messungen um jeweils 20 mm erhöht. 
Mit der Zunahme an Wandabstand verschob sich das jeweilige erste Maximum zu tieferen 
Frequenzen hin. Mit zunehmender Nähe zu 0 Hz verengt sich weiterhin das Maximum, es wird 
gewissermaßen gestaucht. Für den Bereich zwischen 550 Hz und 2000 Hz lässt sich offensichtlich zu 
jeder Zielfrequenz ein Wandabstand finden, der für einen Sonorock-Absorber von 40 mm Dicke ein 
Maximum gewährleistet. Die Abbildung zeigt, dass für 660 Hz 80 mm ein derartiger Wandabstand ist.  
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Abbildung 36: Messung der Schallabsorption einer Sonorock-Probe mit von 0 mm bis 100 mm variiertem Wandabstand 
im HDIMP. Dargestellt ist nur das Messergebnis des Mikrofonpaares M13s12. Die Veränderung des 
Schallabsorptionsverlaufs für zunehmenden Wandabstand ist gut zu erkennen.   
4.1.1.2 Keramische Porenabsorber 
Da die Herstellungsmethode der keramischen Porenabsorber nur geringe Schwindungen aufweist, 
sind die Proben endformnah hergestellt. Der Durchmesser liegt geringfügig unterhalb des 
Durchmessers des Probenhalters, wodurch der Einbau ermöglicht, aber eine umlaufende Abdichtung 
erforderlich wird. Diese Abdichtung wurde durch mehrere Lagen Klebeband realisiert.  
Da die Proben K55 und K98 deutlich größere Strömungsresistanzen als Sonorock aufweisen, ist unter 
Normalbedingungen von einer schlechteren Schallabsorption auszugehen. Diese Annahme lässt sich 
in Abbildung 37 gut nachvollziehen. Die im linken Diagramm gezeigten Ergebnisse für die Probe K55 
mit einer Strömungsresistanz von 55 kPa s/m² zeigen Maximalwerte nahe 0,9, erreichen aber 
insgesamt einen niedrigeren Schallabsorptionsverlauf als bei der Sonorockprobe. Interessant ist 
allerdings das Maximum der Schallabsorption bei 0 mm Wandabstand, das bei 1100 Hz liegt und dort 
einen höheren Wert erlangt, als die vergleichbaren Messungen mit Sonorock. Dies ist insbesondere 
wegen der geringeren Dicke und der höheren Strömungsresistanz der porösen Keramik K55 
gegenüber Sonorock unerwartet und nicht allein durch die Resonanz bei 1070 Hz zu erklären.   
Die Messergebnisse von K98 im rechten Diagramm verlaufen sehr analog zu denen von K55, nur bei 
geringeren Schallabsorptionswerten. Durch den insgesamt flacheren Verlauf ist bei der Messung 
ohne Wandabstand kein eindeutiges Maximum feststellbar. Der Messwert könnte durchaus auch für 
höhere Frequenzen weiter steigen, dies lässt sich aber aufgrund der Messstörungen nicht sicher 
belegen. Interessant ist hier, dass die Einbringung eines Wandabstandes deutlich weniger Einfluss 
hat, als bei den offeneren Proben aus Sonorock bzw. K55. Oberhalb von 400 Hz variieren die 
Messwerte für alle Wandabstände im Schallabsorptionsgrad um maximal 0,1.  
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Abbildung 37: Messung der Schallabsorption der keramischen Porenabsorber K55 und K98 bei verschiedenen 
Wandabständen jeweils unter Normalbedingungen. Linkes Diagramm K55, rechtes Diagramm K98.  
4.1.2 Messung der Schallabsorption unter Überdruck 
Messungen an Überdruck erfolgten an den gleichen Proben, die auch unter Normalbedingungen 
untersucht wurden. Dabei wurden zunächst die Kalibration sowie die Messungen unter 
Normalbedingungen durchgeführt und dann sukzessive der Druck um jeweils 1 bar bis zu einem 
Maximaldruck von 5 bar erhöht. Aufgrund der in Abschnitt 3.3.2.3 beschriebenen Störungen 
spezifischer Mikrofonkonfigurationen wurde die Mikrofonanordnung M1-M3-M4 gewählt. Zur 
Darstellung wird im Folgenden nur das Mirkofonpaar M13s12 verwendet. 
4.1.2.1 Sonorock 
Wie bei den Messungen unter Normalbedingungen, dienen auch bei der Druckvariation die 
Messungen an Sonorock insbesondere als Referenz. Weiterhin kommt es bei Sonorock zu 
interessanten druckabhängigen Veränderungen der Messwerte, die im Folgenden dargestellt 
werden. Abbildung 38 zeigt das Ergebnis der Messungen ohne Wandabstand bei 1 bis 5 bar. Der 
Verlauf der Schallabsorption für 1 bar ist aus Abbildung 34 bereits bekannt, interessant ist jedoch, 
dass die Messkurven bei erhöhtem Umgebungsdruck einen insgesamt niedrigeren Verlauf zeigen. So 
erfolgt von 1 bar auf 2 bar ein Abfall des Schallabsorptionsgrades von bis zu 0,19, von 2 bar auf 3 bar 
ein Abfall von immer noch 0,12, von 3 bar auf 4 bar ein Abfall von 0,08 und von 4 bar auf 5 bar 
schließlich ein Abfall von maximal 0,06. Der Abfall des Schallabsorptionsgrades ist insbesondere 
innerhalb des ersten Druckerhöhungsschrittes groß und nimmt dann mit jeder weiteren Erhöhung 
ab. Zunehmender Umgebungsdruck führt bei dieser Konfiguration offenbar zu einer erheblichen 
Reduzierung des Schallabsorptionsgrades.  
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Abbildung 38: Messung der Schallabsorption einer Sonorock-Probe ohne Wandabstand und variiertem Druck im HDIMP. 
Dargestellt ist nur das Messergebnis des Mikrofonpaars M13s12. Die Veränderung des Schallabsorptionsverlaufs für 
zunehmenden Umgebungsdruck ist gut zu erkennen.  
 
Abbildung 39: Messung der Schallabsorption einer Sonorock-Probe mit 100 mm Wandabstand und variiertem Druck im 
HDIMP. Dargestellt ist nur das Messergebnis des Mikrofonpaars M13s12. Die Veränderung des Schallabsorptionsverlaufs 
für zunehmenden Umgebungsdruck ist gut zu erkennen.   
Die Erhöhung des Wandabstandes führt zu der bereits aus den Messungen unter 
Umgebungsbedingungen bekannten Verschiebung des Maximums zu niedrigen Frequenzen hin. Dies 
zeigt Abbildung 39 auch für die Schallabsorption bei erhöhtem Umgebungsdruck. Weiterhin zeigt 
Abbildung 39 aber auch, dass die Abnahme der Schallabsorption durch zunehmenden 
Umgebungsdruck nicht von der reinen Höhe der Schallabsorption abhängt. Zeigt sich in Abbildung 38 
bei der Frequenz 800 Hz eine Schallabsorptionsgrad von 0,60 und ein Abfall für die Druckerhöhung 
auf 2 bar von 0,16, so fällt dieser Abfall in Abbildung 39 deutlich geringer aus. Die 1 bar-Messung 
ergibt bei 800 Hz einen Schallabsorptionsgrad von 0,93, der bei Erhöhung des Umgebungsdrucks auf 
2 bar um nur 0,066 reduziert wird. Anders als bei der Messung ohne Wandabstand scheint hier der 
Abfall über das erste Bar für Frequenzen unter 1000 Hz in ähnlicher Höhe zu liegen, wie bei den 
folgenden Schallabsorptionskurven höherer Umgebungsdrücke. Ab 1200 Hz ist allerdings wieder der 
Trend wahrnehmbar, dass der Abfall von 1 bar auf 2 bar den größten Verlust des 
Schallabsorptionsgrads bedeutet.  
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4.1.2.2 Keramische Porenabsorber 
Die Schallabsorption der keramischen Porenabsorber K55 und K98 wurde ebenfalls unter erhöhtem 
Umgebungsdruck gemessen. Hier zeigen sich einige interessante Effekte, die im Folgenden erläutert 
werden. Begonnen wird mit den Ergebnissen von K55, dem im Vergleich weniger dichten 
Porenabsorber. 
 
Abbildung 40: Messung der Schallabsorption des Porenabsorbers K55 ohne Wandabstand bei variiertem 
Umgebungsdruck. Der Einfluss der Druckveränderung ist offensichtlich frequenzabhängig, so reduziert sich die 
Schallabsorption unterhalb von etwa 1100 Hz für zunehmenden Druck, während sie oberhalb von 1100 Hz steigt.  
Abbildung 40 zeigt zunächst die Messungen an K55 ohne Wandabstand. Interessant ist hier, dass es 
offenbar für jeden Druckwert eine Frequenz gibt, ab der die Schallabsorption unter Überdruck besser 
ist als unter Normaldruck. Exemplarisch sei hierzu der Schnittpunkt der 1 bar- und 2 bar-Messung bei 
950 Hz genannt, der die niedrigste Frequenz eines derartigen Schnittpunkts darstellt. Tatsächlich 
finden sich auch für die weiteren Messkurven jeweils entsprechende Schnittpunkte mit ihren unter 
höherem Druck stehenden Gegenstücken, der letzte bei 1500 Hz, wo die 4 bar-Messkurve von der 
5 bar-Messkurve überholt wird.  
Es fällt weiterhin auf, dass für erhöhte Druckwerte maximale Schallabsorptionswerte nahe 1 erreicht 
werden können. Hier ist der Effekt durch erhöhten Umgebungsdruck für die Schallabsorption 
offensichtlich förderlich, auch wenn eine integrale Betrachtung der Messwerte keine eindeutige 
Verbesserung gegenüber den Messwerten unter Umgebungsdruck zeigt, insbesondere wegen des 
zum Teil deutlich niedrigeren Verlaufs unterhalb von 950 Hz.  
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Abbildung 41: Messung der Schallabsorption des Porenabsorbers K55 mit 100 mm Wandabstand bei variiertem 
Umgebungsdruck. Der Einfluss der Druckveränderung ist wieder frequenzabhängig, im Gegensatz zur Messung ohne 
Wandabstand liegt hier die Messung bei Normaldruck allerdings über weite Teile des Frequenzbereichs unterhalb der 
anderen Messkurven. 
Wird nun wieder der Wandabstand hinter dem Absorber erhöht, verändert sich das Messergebnis 
deutlich. Dies zeigt Abbildung 41. Anders als bei vorhergehenden Messungen ohne Wandabstand ist 
hier über weite Teile des Frequenzbereiches eine Erhöhung des Schallabsorptionsgrads durch die 
Erhöhung des Umgebungsdrucks zu erkennen. Im Bereich um die Resonanzfrequenz bei 1050 Hz 
schneidet die Messkurve der Normaldruckmessung die Messkurven höheren Umgebungsdrucks und 
verläuft bis zu einem Bereich von 1550 Hz bis 1650 Hz oberhalb von diesen. Dabei sind die 
Veränderungen für Druckwerte von 3 bis 5 bar insbesondere für Frequenzen unterhalb von 900 Hz 
gering. 
Die Schallabsorption erreicht bei erhöhtem Umgebungsdruck einen in Summe höheren Verlauf als 
bei Normalbedingungen und insbesondere je zwei Maxima mit Werten jeweils nahe 1. Wie auch bei 
der Messung ohne Wandabstand hat die Erhöhung des Umgebungsdruckes also einen positiven 
Effekt auf die Maximalwerte der Schallabsorptionsmessung. Auch die integrale Betrachtung führt zu 
einem ähnlichen Ergebnis wie zuvor, dass nämlich die Bereiche erhöhter und reduzierter 
Schallabsorption durch erhöhten Umgebungsdruck sich die Waage halten.   
Für den Porenabsorber K98 wurden die gleichen Messungen durchgeführt. Da dieser eine gegenüber 
K55 um den Faktor 1,8 erhöhte Strömungsresistanz aufweist, ist zumindest unter 
Normalbedingungen mit einem geringeren Schallabsorptionsgrad zu rechnen. Diese Erwartung 
bestätigt Abbildung 42. Der Verlauf der Schallabsorptionsmessung bei Normaldruck verläuft niedriger 
und insgesamt flacher als die Messwerte von K55 in Abbildung 40. Die Messwerte überschreiten, von 
Resonanzeffekten abgesehen, den Schallabsorptionsgrad von 0,7 nur geringfügig, während K55 noch 
0,85 erreichte.   
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Abbildung 42: Messung der Schallabsorption des Porenabsorbers K98 ohne Wandabstand bei variiertem 
Umgebungsdruck. Insgesamt niedrigere Schallabsorption unter Normalbedingungen. Erhöhung des Umgebungsdrucks 
führt bis zu einem Bereich zwischen 700 Hz und 900 Hz zu einer Reduzierung der Schallabsorption, jenseits dieses 
Bereichs jedoch zu teilweise deutlicher Erhöhung.  
Die Erhöhung des Drucks führt zu den schon für K55 beschriebenen Effekten. Es stellt sich wieder für 
jeden Umgebungsdruck eine Frequenz ein, für die die Messwerte identisch sind. Unterhalb dieser 
Frequenz liegen die Messwerte bei erhöhtem Druck niedriger als die Normaldruckmessung, während 
sie oberhalb davon höher als die Normaldruckmessung liegen. Je höher der Druck, desto höher die 
Frequenz, bei der dieser Umschlag eintritt. Und wie auch bei K55 gibt es entsprechende 
Schnittpunkte auch zwischen den Messwerten bei erhöhtem Umgebungsdruck untereinander.   
Die Einstellung eines Wandabstandes von 100 mm führt unter Normalbedingungen zu einem 
weiteren Abflachen der Schallabsorptionswerte. Nur für Frequenzen oberhalb von 1500 Hz liegt der 
Messwert höher als 0,7. Der Effekt durch erhöhten Umgebungsdruck ist wieder signifikant. Es prägt 
sich mit zunehmendem Umgebungsdruck ein erstes Maximum bei 450 Hz aus, das für 5 bar Werte 
oberhalb von 0,9 erreicht. Weiterhin schließt sich bei 1650 Hz ein zweites Maximum an, das noch 
höhere Schallabsorptionswerte aufweist. Nur im Bereich zwischen 1050 Hz und 1500 Hz ist die 
Schallabsorption bei Normalbedingungen größer als unter Überdruck. Insgesamt führt eine Erhöhung 
des Umgebungsdrucks für die relativ dichten keramischen Porenabsorber K55 und insbesondere K98 
zu einer Verbesserung der Schallabsorption, allerdings muss je nach Anwendungsfall der betroffene 
Frequenzbereich berücksichtigt werden.  
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Abbildung 43: Messung der Schallabsorption des Porenabsorbers K98 mit 100 mm Wandabstand bei variiertem 
Umgebungsdruck. Die Messkurve der Normaldruckmessung liegt über weite Frequenzbereiche unterhalb der 
Messkurven, die bei Überdruck gemessen wurden. Mit Ausnahme des Bereichs zwischen 1000 Hz und 1500 Hz führt die 
Druckerhöhung zu einer zum Teil deutlichen Steigerung der Schallabsorption.  
4.2 Diskussion 
Im Folgenden sollen die verschiedenen Ergebnisse, die im Rahmen dieser Dissertation gefunden 
wurden, in Zusammenhang gebracht werden. Den Anfang machen dabei die Simulationsergebnisse, 
gefolgt von ihrem Vergleich mit den bereits vorgestellten Messergebnissen. Im Anschluss wird die 
Umsetzung dieser Erkenntnisse für die Anwendung am Beispiel einer Brennkammeranwendung 
diskutiert und schließlich die Wirkung keramischer Porenabsorber auf eine instabile Brennkammer 
im Experiment dargestellt.  
4.2.1 Der Strömungsresistanz-Druck-Quotient  
Bei der Auswertung verschiedener Simulationsergebnisse im Rahmen einer Parameterstudie zur 
Strömungsresistanz konnte ein Effekt zunächst beobachtet und später auch experimentell belegt 
werden, der eng mit dem Quotienten aus Strömungsresistanz und Umgebungsdruck 
zusammenhängt. Abbildung 44 fasst die Veränderung der Schallabsorption in Abhängigkeit zur 
Strömungsresistanz bei sonst festen Absorberparametern (Porosität 0,95, Strukturfaktor 1,4, 
Absorberdicke 40 mm, Wandabstand 100 mm) zusammen. Dabei zeigt das linke Diagramm 
Schallabsorptionskurven mit geringeren Strömungsresistanzen, als für die maximale Absorption 
notwendig sind. Eine Reduzierung der Strömungsresistanz vom Maximum aus führt offensichtlich zu 
einer deutlichen Reduzierung der zu erwartenden Schallabsorption, verändert den Kurvenverlauf 
aber sonst nicht. Die Maximalwerte bei 10 kPa s/m2 und 12 kPa s/m2 sind nahezu identisch, der 
dichtere Absorber zeigt aber eine Verbreiterung des Absorptionspeaks und bereits eine leichte 
Verschiebung des Maximums zu tiefen Frequenzen. Dieser Effekt lässt sich im rechten Diagramm 
weiterverfolgen. Die weitere Erhöhung der Strömungsresistanz führt zu einer deutlichen 
Verringerung des Maximalwerts einhergehend mit einer starken Abflachung und Verbreiterung des 
Absorptionspeaks. Bei 46 kPa s/m2 ist das erste Maximum nicht mehr bei etwa 600 Hz zu suchen, 
sondern tritt erst bei 1600 Hz auf. Eine weitere Erhöhung der Strömungsresistanz verstärkt das 
Abflachen der Kurve weiter und führt schließlich zu immer niedrigeren Schallabsorptionskurven.  
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Abbildung 44: Simulation des Einflusses der Durchlässigkeit eines Absorbers vor einem Luftspalt am Beispiel eines 40 mm 
dicken Absorbers vor einem 100 mm tiefen Luftspalt. Links Strömungsresistanz 12 kPa s/m2 und kleiner, rechts 
Strömungsresistanz 12 kPa s/m2 und größer.  
Die unterschiedlichen Kurvenverläufe lassen sich folgendermaßen erklären. Im Falle eines besonders 
durchlässigen Absorbers ändert sich der grundlegende Effekt der Schallabsorption nicht. Es wird der 
durch den Absorber tretenden Schallenergie nur weniger Widerstand entgegengesetzt, so dass die 
Absorption über alle Frequenzen niedriger ausfällt. Wird der Absorber nun sukzessive dichter, lässt 
der Einfluss des Wandabstandes in gleichem Maße nach, bis er bei besonders dichten Absorbern, 
bspw. K98, kaum noch einen Unterschied im Vergleich zum Absorber direkt vor der schallharten 
Rückwand erzielt. Der Absorber wird dann so dicht, dass der Schall die Existenz einer Rückwand nicht 
mehr wahrnehmen kann.  
Interessanterweise führt allerdings auch eine Veränderung des Umgebungsdrucks zu einem 
vergleichbaren Verhalten der Schallabsorption. Zur näheren Untersuchung dieser Beobachtung 
wurde zunächst die gleiche Absorberanordnung wie zuvor verwendet, ein Absorber der Dicke 40 mm 
mit einem Wandabstand von 100 mm. Von den Absorberparametern wurden die Porosität von 0,95 
und der Strukturfaktor von 1,4 ebenfalls nicht verändert, die Strömungsresistanz mit 34 kPa s/m2 
jedoch derart gewählt, dass das Wellenlänge-abhängige Maximum gerade eben erkennbar ist. Nun 
wurden Simulationen durchgeführt, bei denen der Umgebungsdruck sukzessive erhöht wurde. Dabei 
ergab sich ein interessantes Ergebnis, das in Abbildung 45 zusammengefasst dargestellt wird. 
Beginnend bei einer relativ wenig ausgeprägten Kurve mit niedrigem ersten Maximum führte eine 
Druckerhöhung zunächst zu einer stärker ausgeprägten Kurvenform und insbesondere einer 
Erhöhung des Wertes im ersten Maximum, bis der ungefähre Kurvenverlauf von 12 kPa s/m2 unter 
Normalbedingungen erreicht wurde. Dies erforderte einen angenommenen Umgebungsdruck von 
2,75 bar, wobei auch 2,5 bar und 3 bar nur geringe Abweichungen erzeugen. Eine weitere Erhöhung 
des Umgebungsdrucks führt dann zu einer Abnahme des gesamten Kurvenverlaufs wie er auch in 
Abbildung 44 zu niedrigen Strömungsresistanzen hin beobachtet werden kann.  
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Abbildung 45: Entwicklung der Höhe des ersten Maximums bei 34 kPa s/m2 in Abhängigkeit vom Umgebungsdruck. Das 
linke Diagramm zeigt den Anstieg des Maximalwerts für 1 bar bis 2,75 bar. Auch der Übergang der Kurvenform von 
einem asymmetrischen zu einem symmetrischen Verlauf kann bereits erkannt werden. Im rechten Diagramm, in dem die 
Druckwerte von 2,75 bar schrittweise bis auf 7 bar erhöht wurden, tritt dieser dann deutlich hervor. Die kontinuierliche 
Abnahme des Maximalwerts erfolgt ohne auffällige Veränderungen des Kurvenverlaufs.  
Es ist sehr interessant, dass hier Strömungsresistanz und Umgebungsdruck einen derart ähnlichen, 
wenn auch gegensätzlichen, Einfluss auf die Schallabsorption haben. Dies wird noch offensichtlicher 
bei der Betrachtung der Abbildung 46. Hier werden jeweils die Absorptionskurven zweier nur in ihrer 
Strömungsresistanz verschiedener Absorber dargestellt, von denen der dichtere Absorber derart mit 
Umgebungsdruck beaufschlagt wurde, dass sich die Absorptionskurven möglichst nahe kommen. 
Einzige Einschränkung war, dass die Druckschritte nicht kleiner als 0,25 bar sein sollten, um nicht zu 
viele Berechnungen machen zu müssen. Trotz dieser Einschränkung sind die Ergebnisse 
beeindruckend: Sowohl für den Absorber mit 12 kPa s/m2, als auch für den mit 22 kPa s/m2 ist es 
möglich, allein durch Anpassung des Umgebungsdruckes mit einem Absorber der Strömungsresistanz 
34 kPa s/m2 eine nahezu gleiche Schallabsorptionskurve zu erzielen.    
 
Abbildung 46: Vergleich der Absorptionskurven sich in ihrer Strömungsresistanz unterscheidender Absorber bei geeignet 
gewählten Druckwerten. Im linken Diagramm führt die Erhöhung des Umgebungsdrucks bei einem Absorber mit 
34 kPa s/m2 zu einem fast identischen Kurvenverlauf verglichen mit einem Absorber mit 12 kPa s/m2 unter Normaldruck. 
Im rechten Diagramm liegen die Strömungsresistanzen bei 22 und 34 kPa s/m2 und der benötigte Druck nur noch bei 
1,5 bar.  
Hinter dieser Beobachtung steht eine tiefer greifende Erkenntnis, die eine nähere Betrachtung der in 
der Simulation verwendeten Formeln erfordert. Vorweggenommen sei, dass diese Beobachtung auch 
für andere Absorberanordnungen und -Parameter genauso gemacht werden kann. Tatsächlich wurde 
bereits in unserer Veröffentlichung von Giese et al. [12] festgestellt, dass für die dort beschriebene 
optimierende Strömungsresistanz Ξopt eine lineare Druckabhängigkeit besteht. Die optimierende 
Strömungsresistanz beschreibt dort jene Strömungsresistanz, die für eine gewählte 
Absorberanordnung und ansonsten konstante Parameter den höchsten Schallabsorptionsgrad erzielt. 
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Dabei kann für jede Einzelfrequenz eine andere optimierende Strömungsresistanz gelten, was sich 
leicht bei retrospektiver Betrachtung der Abbildung 44 nachvollziehen lässt. Während für 600 Hz 
sicherlich 12 kPa s/m2 nahe an der optimierenden Strömungsresistanz liegt, ist diese für 1300 Hz mit 
58 kPa s/m2 besser getroffen, die optimierende Strömungsresistanz also offensichtlich 
frequenzabhängig. Für diese optimierende Strömungsresistanz wurde nun in oben genannter 
Veröffentlichung simulativ festgestellt, dass offenbar für Ξopt folgende Relation gilt: 
Ξopt(p) = p Ξopt(1 bar). Da auch die Absolutwerte der maximalen Schallabsorption unverändert 
blieben, ergibt sich als einfacher Rückschluss aus dieser Relation: α(Ξopt(p),p) = α(Ξopt(1 bar),1 bar), 
bei ansonsten konstanten Parametern.  
Und tatsächlich gilt diese Aussage nicht nur für die optimierenden Strömungsresistanzen sondern 
allgemein in der Form von (4.1), mit beliebigem positiven a. 
 ( ) ( )α αΞ = ⋅Ξ ⋅, ,p a a p  (4.1) 
Um dies zu beweisen, muss zunächst die Berechnung des Schallabsorptionskoeffizienten α näher 
betrachtet werden. Als kurze Erinnerung sei hier nochmal auf die grundlegenden Gleichungen 
verwiesen: 
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Strömungsresistanz und Umgebungsdruck spielen hier nur für die Absorberparameter Za und Γa, 
sowie die Schallkennimpedanz Z0 eine Rolle. Für diese werden die im Modell verwendeten Formeln 
genutzt:    
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 (4.3) 
Zunächst ist festzuhalten, dass die Dichte ρ0 im Modell entsprechend dem idealen Gasgesetzes als 
linear vom Druck abhängig angenommen wird. Für Z0 gilt somit, dass eine Erhöhung des Druckes um 
den Faktor a zu einer Erhöhung der Schallkennimpedanz um den gleichen Faktor a führt. Wenn nun 
auch die Wandimpedanz Zw eine lineare Abhängigkeit von a hätte, wäre die Schallabsorption nach 
diesem Modell sogar druckunabhängig. Dies ist bekanntlich nicht der Fall. In Za hat der Druck zwei 
Einflussstellen. Einmal als Vorfaktor in ρ0 und ein weiteres Mal im Nenner des Imaginärteils der 
Wurzelfunktion, ebenfalls in ρ0. Der Wurzelterm erschwert die analytische Betrachtung zunächst 
einmal erheblich, die komplexe Einheit j macht es nicht besser. Für den Anfang wird festgehalten, 
dass Za den gleichen Vorfaktor hat, mit dem auch Z0 multipliziert wird.  
Γa ist nur im Wurzelterm vom Druck abhängig. Modellbildungsbedingt ist der Wurzelterm identisch 
mit dem von Za, was sich im Folgenden als nützlich erweisen wird. Der Wurzelterm in Γa und Za bleibt 
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genau dann konstant, wenn die Veränderung in ρ0 durch eine Größe im Nenner ausgeglichen wird. 
Zur Verfügung stehen die Porosität φ  und die Strömungsresistanz Ξ. Erstere kommt nicht in Frage, 
da sie auch im Vorfaktor von Za steht, und damit dort ebenfalls zu einer Veränderung führen würde. 
Die Strömungsresistanz jedoch findet sich nur im Wurzelterm. Wenn sie sich nun identisch wie der 
Druck verändert, bleibt der Wurzelterm und damit auch Γa konstant. Dies kann bspw. durch die 
Formel Ξ = p∙const beschrieben werden. Da sich die Absorberdicke ebenfalls nicht ändert, ist die 
Wandimpedanz Zw nur noch von Za abhängig. Und da Za den gleichen Wurzelterm wie Γa beeinhaltet, 
ist bei genannter Abhängigkeit von Druck und Strömungsresistanz die Veränderung von Za, und damit 
auch die von Zw, durch die Veränderung des Druckes vollständig beschrieben. 
Unter der Voraussetzung von Ξ = p∙const gilt also, dass für gegebene Druckwerte p1 und p2 = a∙p1 für 
den Reflektionsfaktor r folgende Umformungen gelten: 
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 (4.4) 
Mit anderen Worten, der Reflektionsfaktor ist identisch für alle Ξ und p, für die der 
Strömungsresistanz-Druck-Quotient Ξ/p = const für beliebige reelle und positive Konstanten const 
gilt. Da der Absorptionsgrad nur noch vom Reflektionsfaktor abhängt, gilt diese Aussage für ihn 
uneingeschränkt auch.  
4.2.1.1 Experimentelle Validierung des Effekts 
Die oben gemachten Betrachtungen sind zunächst theoretischer Natur. Eine experimentelle 
Validierung könnte bspw. durch zwei Absorber erfolgen, die deutlich unterschiedliche 
Strömungsresistanzen aufweisen und bei entsprechend angepasstem Umgebungsdruck gemessen 
werden. Der Quotient der Strömungsresistanz von K98 und K55 beträgt 1,78. Die vorhandenen 
Messergebnisse mit Abständen von jeweils 1 bar sind also nur begrenzt geeignet, um von einem 
tatsächlich konstanten Strömungsresistanz-Druck-Quotienten auszugehen. Allerdings zeigt Abbildung 
47, dass eine Übereinstimmung von 90% des Quotienten zu deutlichen Übereinstimmungen im 
Kurvenverlauf der Schallabsorptionsmessungen führt. Die hier dargestellte Messung erfolgte bei 
100 mm Wandabstand.  
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Abbildung 47: Vergleich der Schallabsorptionsmessungen bei ähnlichen Strömungsresistanz-Druck-Quotienten bei 
100 mm Wandabstand. Das erste Paar (dunkelblau) hat einen Quotienten von 0,55 s/m² (K55) bzw. 0,49 s/m² (K98). Das 
zweite Paar (mittelblau) hat einen Quotienten von 0,275 s/m² (K55) bzw. 0,245 s/m² (K98). Die Messungen der Paare 
weisen untereinander deutliche Ähnlichkeit auf. 
Werden die Messungen ohne Wandabstand durchgeführt, fällt die Übereinstimmung wie in 
Abbildung 48 zu erkennen, geringer aus. Interessant ist dabei die Beobachtung, dass die Probe mit 
geringerer Strömungsresistanz (K55) um 1460 Hz einen Einbruch der Schallabsorption erfährt, die 
sich für die Probe höherer Strömungsresistanz (K98) nicht einstellt. Von dieser Abweichung 
abgesehen verhalten sich die Kurvenverläufe, insbesondere auch in den verschiedenen 
Messstörungen, sehr ähnlich.   
 
Abbildung 48: Vergleich der Schallabsorptionsmessungen bei ähnlichen Strömungsresistanz-Druck-Quotienten ohne 
Wandabstand. Das erste Paar (dunkelblau) hat einen Quotienten von 0,55 s/m² (K55) bzw. 0,49 s/m² (K98). Das zweite 
Paar (mittelblau) hat einen Quotienten von 0,275 s/m² (K55) bzw. 0,245 s/m² (K98). Die Messungen der Paare weisen 
untereinander deutliche Ähnlichkeit auf. 
Die Differenzen zwischen den einzelnen Messkurven werden in Abbildung 49 näher dargestellt. Die 
sehr gute Übereinstimmung der Messungen mit 100 mm Wandabstand lässt sich sowohl an den 
Absolutwerten als auch in der relativen Darstellung nachvollziehen. Im Bereich zwischen 310 Hz und 
1830 Hz liegen die Messwerte weniger als 10 % (bezogen auf den Messwert von K55) auseinander.  
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Für die Messungen ohne Wandabstand (0 mm) ergeben sich insgesamt größere Abweichungen und 
zusätzlich ein Verlauf von einer positiven Abweichung bei niedrigen Frequenzen zu einer negativen 
Abweichung bei hohen Frequenzen hin. Der Frequenzbereich mit Abweichungen unter 10 % ist mit 
420 Hz bis 1940 Hz (ausgenommen die vier Messwerte 1440 Hz bis 1470 Hz) genau so groß, wie jener 
der oben genannten Messungen bei 100 mm Wandabstand.      
 
Abbildung 49: Differenzen der Schallabsorptionsmessungen bei ähnlichen Strömungsresistanz-Druck-Quotienten. Linke 
Seite: Absolute Differenz des Schallabsorptionsgrads (α(K55)- α(K98)). Rechte Seite: relative Differenz des 
Schallabsorptionsgrads ((α(K55)- α(K98))/α(K55)).   
Insgesamt konnte durch den Vergleich der Proben K55 und K98 und der Wahl geeigneter 
Umgebungsdrücke gezeigt werden, dass die Messkurven sich entsprechend der Erwartungen aus der 
Simulation verhalten. Dies eröffnet neue Möglichkeiten bei der Auslegung von Schallabsorbern für 
erhöhten Umgebungsdruck. Existiert ein poröser Absorber, der unter Normalbedingungen die 
erwünschte Schallabsorption besitzt, so kann die für die Anwendung unter erhöhtem Druck 
benötigte Strömungsresistanz gemäß Gleichung (4.1) bestimmt werden. Der nach diesen Vorgaben 
erstellte Absorber erzielt dann bei entsprechend erhöhtem Umgebungsdruck die gleiche 
Schallabsorptionskurve, wie das Vorbild unter Normalbedingungen.  
4.2.2 Vergleich Experimente mit Modellierung 
4.2.2.1 Modellierung der porösen Absorber 
Die Modellierung der Schallabsorption unter Umgebungsbedingungen dient im Rahmen dieser Arbeit 
als Referenz für die erreichbare Genauigkeit bei der Modellierung unter veränderten 
Umgebungsbedingungen. Die verwendeten Modelle sind für die jeweilige Anwendung unter 
Normalbedingungen formuliert und im Rahmen der verfügbaren Parameter optimiert, so dass jetzt 
noch vorhandene Abweichungen zwischen Mess- und Modellwerten auf Fehler im Modell 
zurückzuführen sind. Anders formuliert ist es nicht zu erwarten, dass die auf den angepassten 
Literaturmodellen basierende Modellierung für hohen Druck und hohe Temperatur besser ist, als 
ihre Originalversion im Normalfall.     
4.2.2.2 Poröser Absorber 
Für die Modellierung unter Normalbedingungen wurde im Folgenden die Theorie des homogenen 
Mediums verwendet (siehe Abschnitt 3.2.1.2). Da es sich um ein unverändertes Literaturmodell 
handelt, dient es hier dazu, die erreichbare Genauigkeit in der Modellierung darzustellen. Die 
verwendeten Parameter unterscheiden sich von Material zu Material und werden daher in den 
entsprechenden Unterabschnitten behandelt.  
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4.2.2.2.1 Sonorock 
Die Theorie des homogenen Mediums wurde insbesondere im Hinblick auf Faserabsorber entwickelt. 
Daher sind für die Modellierung von Sonorock, einer Steinwolle, gute Übereinstimmungen zu 
erwarten, vorausgesetzt, die Materialparameter sind ausreichend genau gegeben. Bei den 
verwendeten Sonorock-Proben ist dieser Punkt allerdings problematisch, da das Material flexibel ist 
und schon durch die Handhabung allein (Ein- und Ausbau, Zuschnitt, etc.) komprimiert werden kann 
und dadurch von den Literatur- oder Messwerten abweicht.  
Für die Modellierung der in Abschnitt 4.1.1.1 gemessenen Schallabsorptionswerte der Sonorock-
Probe wurden daher von den Literaturwerten ausgehend auch abweichende Werte verwendet. Da 
sich das Modell insbesondere gegenüber der Strömungsresistanz sensibel zeigt, wurde gezielt dieser 
Wert variiert, während die weniger gewichtigen Einflussgrößen wie Porosität und Strukturfaktor, 
sowie die geometrischen Abmessungen, konstant gehalten wurden. Im Folgenden werden also 
Ergebnisse der Modellierung für die Strömungsresistanzen Ξ1 = 10 kPa s/m2, Ξ2 = 15 kPa s/m2 und 
Ξ3 = 20 kPa s/m2 gezeigt.  
 
Abbildung 50: Simulationsergebnisse für Sonorock bei 0 mm (linke Spalte) und 100 mm Wandabstand (rechte Spalte). 
Variation der Strömungsresistanz von 10 kPa s/m2 (oben) über 15 kPa s/m2 (Mitte) bis 20 kPa s/m2 (unten). Variation des 
Umgebungsdrucks von 1 bar (dunkelblau) bis 5 bar (hellblau).    
Abbildung 50 fasst die Simulationsergebnisse für die verschiedenen Sonorock-Parameter zusammen. 
Von oben nach unten erhöht sich die verwendete Strömungsresistanz von 10 kPa s/m2 auf 
20 kPa s/m2. Die linke Spalte wurde ohne Wandabstand erstellt, für die rechte Spalte wurde ein 
Wandabstand von 100 mm gewählt. Innerhalb jedes Einzeldiagramms variiert schließlich der Druck 
von 1 bar bis 5 bar, dargestellt durch die von dunkelblau nach hellblau abnehmende Farbsättigung. 
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Es können verschiedene interessante Beobachtungen gemacht werden, die hier im Einzelnen 
vorgestellt werden sollen.  
Es ist zunächst festzuhalten, dass trotz der Variation der Strömungsresistanz um +/-33 %, ausgehend 
von 15 kPa s/m2, die Unterschiede der Simulationsergebnisse verhältnismäßig gering ausfallen. Dies 
gilt insbesondere für den Aufbau ohne Wandabstand, dessen gesamte Variation die reine Höhe des 
Absorptionsfaktors betrifft. In Rückblick auf Abschnitt 4.2.1 können hier die 1 bar- und 2 bar-Kurve 
der 10 kPa s/m2-Simulation mit der 2 bar- und 4 bar-Kurve der 20 kPa s/m2-Simulation identifiziert 
werden.  
Der Aufbau mit Wandabstand zeigt den ebenfalls in Abschnitt 4.2.1 beschriebenen Effekt der 
veränderten Schallabsorptionskurve bei zu hoher Strömungsresistanz. Davon abgesehen können 
auch hier die 1 bar- und 2 bar-Kurve der 10 kPa s/m2-Simulation mit der 2 bar- und 4 bar-Kurve der 
20 kPa s/m2-Simulation identifiziert werden. 
Vor diesem Hintergrund wird nun der Vergleich von Mess- und Modellwerten betrachtet. Abbildung 
51 zeigt jeweils die Messergebnisse von Sonorock für Normalbedingungen für die Wandabstände 
0 mm und 100 mm. Zusätzlich werden die Simulationswerte für Sonorock mit den drei verschiedenen 
Strömungsresistanzen 10 kPa s/m2, 15 kPa s/m2 und 20 kPa s/m2 gezeigt. Abseits der gestörten 
Messbereiche trifft die Simulation mit 15 kPa s/m2 die gemessenen Werte relativ gut, insbesondere 
zwischen 500 Hz und 1000 Hz ist die Übereinstimmung sehr deutlich.    
 
Abbildung 51: Vergleich der Simulation mit den Messwerten einer Sonorock-Probe unter Normalbedingungen. Linke 
Seite: Sonorock direkt vor der schallharten Rückwand, rechte Seite Sonorock mit 100 mm Luftspalt vor der schallharten 
Rückwand. 
Unter Normalbedingungen ist damit die Festlegung auf 15 kPa s/m² als Strömungsresistanz für die 
verwendete Sonorock-Probe naheliegend. Allerdings zeigt sich bei der Betrachtung der Messungen 
unter Überdruck, dass diese Auswahl unter Umständen nicht optimal ist. So zeigt Abbildung 52 die 
gleiche Sonorock-Probe in Messungen mit erhöhtem Umgebungsdruck. Dieser wurde in 1 bar 
Schritten von Normalbedingungen auf 5 bar erhöht. Für jeden Druckwert wurde eine Messung 
durchgeführt und eine entsprechende Simulationskurve erstellt. Es zeigt sich beim Vergleich von 
Simulation und Messwerten, dass für höhere Druckwerte die Übereinstimmung zurückgeht. Dies 
äußert sich durch eine zunehmende Unterschätzung der tatsächlichen Messwerte durch die 
Simulation. Dieser Effekt tritt allerdings für die gewählten Wandabstände unterschiedlich auf. Ohne 
Wandabstand treffen die Simulationen für 1 bar und 2 bar die Messkurven sehr gut. Schon für 3 bar 
verläuft die Simulation aber über weite Frequenzbereiche deutlich unterhalb der Messkurve. Für 
4 bar und 5 bar wird der relative Abstand noch größer. Bei 100 mm Wandabstand wiederum werden 
die Messkurven im Maximum eher überschätzt. Besonders deutlich ist dies bei 2 bar und 3 bar zu 
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erkennen. Im Minimum bei etwa 1400 Hz liegt jedoch für alle Drücke eine zum Teil deutliche 
Unterschätzung der Messwerte vor.  
 
Abbildung 52: Vergleich der Simulation mit den Messwerten einer Sonorock-Probe unter schrittweise erhöhtem Druck. 
Linke Seite: Sonorock direkt vor der schallharten Rückwand. Rechte Seite: Sonorock mit 100 mm Luftspalt vor der 
schallharten Rückwand. Jeweils eine Mess- und Simulationskurve für 1 bar bis 5 bar Umgebungsdruck.  
Um dieses Problem zu untersuchen, wurden zunächst verschiedene weitere Strömungsresistanzen 
zwischen 10 kPa s/m² und 20 kPa s/m² untersucht. Eine bessere Anpassung der 
Simulationsergebnisse konnte dabei jedoch nur für einzelne Parameterbereiche erzielt werden. So 
führt eine Verringerung der Strömungsresistanz von 15 kPa s/m² zu einer Verbesserung der 
Anpassung bei 100 mm Wandabstand, insbesondere für die Messung unter 2 bar Umgebungsdruck, 
die von der Simulation mit 15 kPa s/m² im Maximum deutlich überschätzt wird. Gleichzeitig 
verschlechtert sich dabei jedoch die Übereinstimmung mit den Messwerten ohne Wandabstand und 
zwar bereits bei der ersten Druckerhöhung. Besonders groß wird die Diskrepanz zwischen Messung 
und Simulation bei hohen Umgebungsdrücken, für die die Simulation die Messergebnisse unabhängig 
vom Wandabstand deutlich unterschätzt.  
Eine Erhöhung der Strömungsresistanz bis auf 20 kPa s/m² wiederum verstärkt die Überschätzung 
der Schallabsorption im ersten Maximum soweit, dass selbst für 5 bar Umgebungsdruck und 100 mm 
Wandabstand die Simulation oberhalb der Messwerte liegt.   
Da die Simulation gegenüber der Strömungsresistanz in den betrachteten Parameterbereichen 
offensichtlich eine große Empfindlichkeit aufweist, und sie für Sonorock aufgrund der 
Materialkonsistenz und Verdichtungen beim Einbau nicht eindeutig feststellbar ist, müssen weitere 
Untersuchungen durchgeführt werden, bei denen Proben zum Einsatz kommen, deren 
Strömungsresistanz einwandfrei feststellbar ist und sich durch den Einbau im Probenhalter nicht 
verändern kann.  4.2.2.2.2 Poröse Keramik 
Die im Rahmen des BMWI-Projekts „Entwicklung von Verbrennungstechniken im CEC für 
klimaschonende Energieerzeugung“ entwickelten Keramiken erfüllen diese Vorgabe. Sie wurden 
bereits in Abschnitt 4.1 beschrieben und ihre akustischen Parameter wurden in Tabelle 7 angegeben. 
Die Simulation wurde entsprechend für K55 und K98 auf Basis dieser Tabellenwerte erstellt und mit 
den Messwerten verglichen.  
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Abbildung 53: Vergleich Schallabsorptionsmessung zu Simulation der Probe K55 bei unterschiedlichem Wandabstand und 
variiertem Umgebungsdruck. Durchgezogene Linien beschreiben Messergebnisse, gestrichelte Linien die zugehörigen 
Simulationsergebnisse.  
Abbildung 53 zeigt die Ergebnisse für die Probe K55. Der qualitative Verlauf der Messergebnisse wird 
von der Simulation weitestgehend wiedergegeben, die Differenz zwischen Mess- und 
Simulationswerten ist jedoch über weite Frequenzbereiche groß. Die Simulation der Konfiguration 
ohne Wandabstand unterschätzt für Frequenzen unterhalb von 1200 Hz die gemessene 
Schallabsorption deutlich. Bei 1 bar kommt es zu einem Schnittpunkt, ab dem der Messwert deutlich 
überschätzt wird. Bei 3 bar nähert sich die Simulation dem Messwert ab 1250 Hz soweit an, dass der 
Fehler weniger als 10 % beträgt. Bei 5 bar schließlich liegt die Simulation über den gesamten 
Frequenzbereich deutlich unterhalb der Messwerte. Die größte Annäherung erfolgt auch im Bereich 
oberhalb von 1250 Hz, allerdings immer noch mit einem Fehler von mindestens 20 %.     
Für die Konfiguration mit 100 mm Wandabstand gibt es eine bessere Übereinstimmung von Mess- 
und Simulationswerten insbesondere für tiefere Frequenzen. Die 1 bar Messkurve wird durch die 
Simulation über weite Frequenzbereiche gut abgebildet. Besonders das zweite Maximum bei 1640 Hz 
wird gut getroffen. Der Abstand zwischen Messung und Simulation liegt mit Ausnahme des ersten 
Maximums und von Messstörungen unter 10 %. Bei erhöhtem Umgebungsdruck wird die Messkurve 
bis etwa 1000 Hz ebenfalls gut abgebildet. Danach fallen die Simulationskurven für 3 bar und 5 bar 
jedoch deutlich weiter ab, als die Messkurven der entsprechenden Konfigurationen. Das 
anschließende zweite Maximum wird dann auch von beiden Simulationskurven unterschätzt, im Falle 
der 5 bar Simulation sogar um 20 %.  
Es fällt weiterhin auf, dass die Simulation die Maxima bei erhöhtem Druck für etwas andere 
Frequenzen erwartet, als die Messwerte tatsächlich liefern. Dies kann sowohl im ersten, wie auch im 
zweiten Maximum beobachtet werden. Während das erste Maximum früher gemessen wurde als die 
Simulation erwarten ließ, ist der umgekehrte Effekt für das zweite Maximum zu beobachten. Hier 
liegt das erwartete Maximum sicher vor dem gemessenen, auch wenn die Störung bei 1740 Hz eine 
exakte Positionierung des Maximums erschwert.  
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Abbildung 54: Vergleich Schallabsorptionsmessung zu Simulation der Probe K98 bei unterschiedlichem Wandabstand und 
variiertem Umgebungsdruck. Durchgezogene Linien beschreiben Messergebnisse, gestrichelte Linien die zugehörigen 
Simulationsergebnisse. Linke Seite: kein Wandabstand. Rechte Seite: 100 mm Wandabstand. 
Die analoge Darstellung für die Probe K98 ist in Abbildung 54 zusammengefasst. Die Konfiguration 
ohne Wandabstand zeigt eine deutlich bessere Übereinstimmung zwischen Mess- und 
Simulationswerten als dies bei Probe K55 der Fall war. Insbesondere die Simulation unter 
Normalbedingungen hat eine sehr gute Übereinstimmung mit den Messwerten, deren Abweichung 
voneinander über weite Frequenzbereiche unter 5 % liegt. Die Simulation für 3 bar Umgebungsdruck 
verläuft über einen weiten Frequenzbereich mit einem Abstand von weniger als 10 % von der 
Messkurve. Allerdings wird das Maximum entweder für zu hohe Frequenzen erwartet oder zu breit 
eingeschätzt, was zu größeren Abweichungen ab 1500 Hz führt. Ein ähnliches Bild ergibt sich für die 
Simulation mit 5 bar Umgebungsdruck. Hier liegt das gemessene Maximum definitiv bei tieferen 
Frequenzen als das simulierte. Der dadurch entstehende Versatz der Simulationskurve gegenüber 
den Messwerten erzeugt für die tieferen Frequenzen bis 1200 Hz Abweichungen größer als 10 %. Im 
Maximum selbst ist die Abweichung geringer, einerseits wegen der geringen Steigung und des 
entsprechend flachen Verlaufs und andererseits wegen des großen Bezugswerts der Messkurve im 
Maximum.   
Die Konfiguration mit 100 mm Wandabstand zeigt für die Simulation bei Umgebungsbedingungen 
ähnliche Ergebnisse wie die Konfiguration ohne Wandabstand. Von Störungen abgesehen ist die 
Übereinstimmung sehr gut. Die Simulation für 1 bar zeigt kein Maximum an der Stelle des sonst 
auftretenden ersten Maximums bei 400 Hz. Allerdings ist das gemessen Maximum auch durch die 
360 Hz Störung schwer zu interpretieren und möglicherweise auch nur schwach ausgeprägt, so dass 
die Abweichung zwischen Mess- und Simulationswert gering bleibt. Bei erhöhtem Umgebungsdruck 
tritt das erste Maximum dann wieder deutlich zutage und wird von den Simulationen auch gut 
abgebildet. Im weiteren Verlauf wird der Messwert dann aber zunächst über, im Minimum dann 
unterschätzt, bis er im zweiten Maximum wieder gut getroffen wird.  
Insgesamt konnten die Messergebnisse für die Probe K98 durch die Simulation gut wiedergegeben 
werden. Schlechter fällt die Bewertung der Simulation für die Probe K55 aus, die insbesondere in der 
Konfiguration ohne Wandabstand schlechte Übereinstimmung zeigt und gerade auch unter 
Normalbedingungen zu große Fehler aufweist.   
4.2.3 Ableitung von Herstellungsvorgaben aus der Simulation 
Unter Annahme einer ausreichend genauen Simulation können die berechneten akustischen 
Eigenschaften, die zu einer erwünschten Schallabsorption führen, als Vorgabe für die Herstellung 
entsprechender keramischer Porenabsorber verwendet werden. Die Umsetzung dieser 
Herstellungsvorgaben erfordert mitunter eine Einschränkung der Simulationsparameter, da die 
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Herstellung üblicherweise weiteren Abhängigkeiten unterliegt. So sind Porosität und 
Strömungsresistanz in den wenigsten Fällen voneinander unabhängig, die Abhängigkeit kann aber je 
nach Herstellungsverfahren sehr unterschiedlich und in einigen Bereichen auch frei sein. Spezielle 
Absorber, zum Beispiel Rohrbündel mit beliebig kleinem Rohrdurchmesser, unterliegen dieser 
Einschränkung nicht, sind aber mit den von uns betrachteten Herstellungsverfahren nicht realisierbar 
und würden konstruktionsbedingt zu unerwünschten Nebenwirkungen wie reduzierter thermischer 
Isolation führen. Es gilt also auch die Besonderheiten der verwendeten oder verfügbaren 
Herstellungsmethoden zu berücksichtigen.  
4.2.3.1 Randwerte der Optimierungsaufgabe 
Bevor die Simulation im Rahmen einer Optimierungsaufgabe verwendet werden kann, müssen 
zunächst die Randwerte der Simulationsumgebung festgelegt werden. In dieser Dissertation wurden 
für eine Veröffentlichung  [14] im Rahmen des BMWI-Projektes „Entwicklung von 
Verbrennungstechniken im CEC für klimaschonende Energieerzeugung“ bspw. folgende Randwerte 
verwendet:  
• Geometrische Randwerte: Die Dicke der Absorberschicht und die etwaige Existenz eines 
rückwärtigen Luftspaltes spielen für die Optimierung eine große Rolle. Für die geplante 
Anwendung in einer Ringbrennkammer wurde ein Szenario gewählt, in dem ein Absorber der 
Dicke d = 80 mm von einem Wandabstand der Länge L = 20 mm abgeschlossen wird.  
• Thermische Randwerte: Da die exakten Werte dieser Größen üblicherweise 
Betriebsgeheimnisse darstellen, wurden realistische Schätzwerte verwendet. Für die 
Brennkammerseite des Absorbers wurde eine Oberflächentemperatur von 1800 K 
angenommen. Am Ende des Luftspalts, also an der Brennkammeraußenverkleidung, wurde 
eine Temperatur von 700 K angesetzt.  
• Druck: Der stationäre Druck wurde mit 17 bar angesetzt und wurde vom Industriepartner so 
angegeben. Zukünftig sind 20 bar und mehr realistisch. 
• Zielfrequenzen: Die meisten Gasturbinen haben charakteristische Frequenzen, die zu 
Problemen führen, während weite Frequenzbereiche unkritisch sind. Umgekehrt sind die 
meisten Absorber durch einen über die Frequenz alterierenden Schallabsorptionsverlauf 
gekennzeichnet. Daher ist die Festlegung von einer oder mehreren Zielfrequenzen oder 
ganzen Zielbereichen notwendig. Als Beispielfrequenz wurde 100 Hz gewählt.  
Werden allein diese Randwerte als Einschränkungen gewählt, so lassen sich mögliche Lösungen 
bspw. durch eine Heatmap darstellen. Abbildung 55 zeigt eine derartige Darstellung, variiert über die 
Porosität von 0,1 bis 1 und die Strömungsresistanz von 0 kPa s/m2 bis 1000 kPa s/m2. Die Porosität 
geht nicht bis 0, da es sonst in der Simulationsberechnung zum Teilen durch null und entsprechend 
zum Abbruch der Berechnung käme. Die Heatmap zeigt vor allem, dass die gewählten Randwerte nur 
relativ geringe Schallabsorptionswerte erlauben. Die Zahlen an den Isolinien geben die auf diesen 
Linien erreichte Schallabsorption wieder und diese erreicht nur für einen Bereich bei einer Porosität 
größer 0,9 und einer Strömungsresistanz zwischen 200 kPa s/m2 und 400 kPa s/m2 Werte über 0,14.  
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Abbildung 55: Heatmap der simulierten Schallabsorption unter den genannten Randwerten variiert über Porosität und 
Strömungsresistanz [14].  
Es ist offensichtlich, dass nicht alle Bereiche der Heatmap auch tatsächlich durch Absorber erreicht 
werden können. Abgesehen von den Extremwerten (Porosität = 1) oder extremen Paarungen 
(Porosität und Strömungsresistanz groß und umgekehrt) gibt es durch die Herstellungsmethode 
üblicherweise einen Zusammenhang zwischen Porosität und Strömungsresistanz, der den 
erreichbaren Parameterraum nochmal erheblich einschränkt. Abbildung 55 dient also vor allem dazu, 
den Zielbereich festzulegen, in dem nach passenden Parameterpaaren gesucht werden soll.    
4.2.3.2 Beschränkung durch die Herstellungsvorgaben 
Die zum Zeitpunkt der Veröffentlichung von [14] verwendete Herstellungsmethode benutzte 
Platzhalter zur Einstellung der offenen Porosität in einer Gefriergeliermatrix. Dieses Verfahren 
schränkte die freie Wahl der Porosität erheblich ein. Die Platzhalter müssen sich berühren, um eine 
offenen Porosität zu gewährleisten. Dies führt über die Theorie der Kugelpackung zu einer durch die 
Platzhalter gegebenen Porosität von mindestens 0,51 und maximal 0,641 [97]. Da die verbleibende 
Matrix durch das Gefriergelierverfahren hergestellt wird, enthält sie einen weiteren porösen Anteil, 
der von dem Anteil des Wassers im Schlicker und vom Anteil des Schlickers in der Probe abhängt. Im 
betrachteten Fall ergibt sich so eine Porosität von fast 0,5 in der Matrix und damit eine 
zusammengesetzte Porosität von φmin  = 0,75 und φmax  = 0,82.  
Bei diesen geringen Unterschieden ist der Einfluss der Porosität auf die Schallabsorption relativ 
gering. Dies zeigt Abbildung 56. Insbesondere der Unterschied zwischen der Schallabsorption bei 
einer Porosität von 0,8 und einer von 0,85 ist sehr gering. Für die weitere Optimierung wurde daher 
die Porosität mit 0,8 festgehalten, da niedrigere Werte zu schlechterer Absorption führen und 
höhere Werte am Rande der maximal möglichen Porosität instabile Proben zur Folge hatten.   
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Abbildung 56: Simulation der Schallabsorption über die Strömungsresistanz für 100 Hz und die oben angeführten 
Randwerte [14]. Der Unterschied für die unterschiedlichen Porositätswerte ist gering.  
Der Zusammenhang zwischen Porosität und Strömungsresistanz einer Herstellungsmethode lässt sich 
üblicherweise empirisch bestimmen. Ist dies nicht möglich, weil noch keine oder nicht genug Proben 
hergestellt und gemessen werden konnten, sind auch analytische Methoden zur Bestimmung des 
Zusammenhangs von Porosität und Strömungsresistanz möglich. 
Die Herleitung einer Berechnungsvorschrift zur Korrelation von Porosität und Strömungsresistanz auf 
Basis des zu dem Zeitpunkt noch verwendeten Herstellungsverfahrens mit Platzhaltern aus Polystyrol 
unter Verwendung eines Ansatzes von Lacroix et al. [98] wurde im Rahmen dieser Dissertation 
entwickelt und veröffentlicht [14]. 
Da die Herstellung von Keramiken in dieser Arbeit keine nähere Betrachtung findet, wird die 
Herleitung an dieser Stelle nicht vorgestellt. Das Ergebnis ist eine Funktion, mittels derer die 
Strömungsresistanz einer Probe unter Verwendung der Parameter Porosität ( stφ ), dynamische 
Viskosität (η) sowie Dichte der Luft (jeweils unter Normalbedingungen) und des Durchmessers der 
dem Platzhalter äquivalenten Einheitszelle (dp) berechnet werden kann: 
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 (4.5) 
Die weiteren Parameter sind die Ergun-Koeffizienten (E1 = 150 und E2 = 1,75), die 
Strömungsgeschwindigkeit (hier vf = 0,0005 m/s, die für die Bestimmung der Strömungsresistanz 
üblicherweise verwendete Entsprechung der Schallschnelle bei 80 dB) und der im Rahmen der 
Herleitung bestimmte und leider notwendige Korrekturfaktor (fcorr = 3.92).     
Mit Hilfe dieser Gleichung lassen sich nun geeignete Platzhalterdurchmesser bestimmen, um 
Zielwerte für die Strömungsresistanz zu erreichen. 
4.2.3.3 Bestimmung der Herstellungsvorgaben 
Die höchsten erreichten Schallabsorptionswerte liegen auch für die zur Verfügung stehende Porosität 
zwischen 0,75 und 0,82 im Bereich zwischen 200 kPa s/m2 und 400 kPa s/m2, so dass als Zielwert 
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ΞZiel = 300 kPa s/m2 gewählt wurde. Abbildung 57 zeigt nun die Verläufe der Funktion aus (4.5) über 
den Platzhalterdurchmesser. Je nach gewählter Porosität liegt der Schnittpunkt der Funktion mit dem 
Zielwert bei größeren Platzhalterdurchmessern (bei niedriger Porosität) oder bei kleineren 
Durchmessern (größere Porosität).  
 
Abbildung 57: Doppelt logarithmische Darstellung der Strömungsresistanz in Abhängigkeit zum Platzhalterdurchmesser. 
Die durchgezogene Linie entspricht der Zielströmungsresistanz, Schnittpunkte zwischen ihr und den anderen Linien den 
optimalen Platzhalterdurchmesser für die jeweilige Porosität [14].   
Numerisch ergeben sich für die drei Porositätswerte die in Tabelle 8 angegebenen Werte. Dabei 
wurde zu jeder Porosität zunächst die Strömungsresistanz bestimmt, die zur größten 
Schallabsorption führte. Beide Werte sind in der Tabelle jeweils angegeben. Schließlich wurde die 
Platzhaltergröße, die die optimale Strömungsresistanz erzeugt, gemäß Gleichung (4.5) bestimmt.  
Tabelle 8: Numerische Ergebnisse der Optimierung der Schallabsorption und die zugehörigen Parameterwerte  
φ [-] Ξopt [kPa s/m2] α [-] dst [mm] 
0,75 329 0,124 0,447 
0,80 315 0,130 0,442 
0,85 310 0,132 0,394 
 
Analog kann für andere Porositäten und Zielfrequenzen die geeignete Platzhaltergröße bestimmt 
werden. Im Verlauf der weiteren Arbeiten wurde die Herstellung der Proben allerdings durch ein 
Schäumungsverfahren ersetzt, so dass keine Platzhalter mehr verwendet wurden und diese 
Berechnungsvorschrift nicht weiter zum Einsatz kam.  
4.2.4 Lärmentwicklung im Brenner-Brennkammer-System 
Der in Abschnitt 3.3.3 vorgestellte Aufbau zur Messung des Schalldruckpegels in einem Brenner-
Brennkammer-System ermöglicht die Untersuchung der Wirkung von absorbierenden Elementen als 
Brennkammerauskleidung unter der Einschränkung atmosphärischen Umgebungsdrucks. Da die 
Messung der Schallabsorption unter erhöhter Temperatur noch nicht eingerichtet werden konnte, 
ermöglicht dieser Ansatz zumindest indirekt Rückschlüsse auf die Schallabsorptionseigenschaften der 
eingesetzten keramischen Porenabsorber in einem Brennkammerszenario.     
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Zur Untersuchung der Lärmentwicklung im Brenner-Brennkammer-System wurde eine Messreihe 
durchgeführt, die über verschiedene Leistungsparameter variiert wurde. In Vorversuchen wurde 
untersucht, ob die zur Entzündung und Stabilisierung der Hauptstufe, des eigentlichen Brenners, 
notwendige Pilotstufe einen Einfluss hat. Hierzu wurde die Pilotstufe mit Luftzahlen zwischen λLz = 0,6 
und λLz = 1,0 betrieben. Ein Effekt auf die Versuchsergebnisse konnte nicht festgestellt werden, so 
dass die Luftzahl für die Versuchsdurchführung auf λLz = 0,8 festgelegt wurde.   
Der Bereich zwischen keramischer Brennkammer und metallischer Verkleidung wurde durch einen 
Luftstrom gekühlt, dessen Volumenstrom für jede Versuchsreihe konstant an die Luftmenge der 
Hauptstufe gekoppelt war. Da hier ein Einfluss auf die Messungen nicht ausgeschlossen werden 
konnte, wurde der Kühlluftanteil von 50 % bis 250 % variiert. 
Die Untersuchung der Lärmentwicklung am Brenner-Brennkammer-System führte zu wichtigen 
Ergebnissen. Als erste Erkenntnis konnte festgehalten werden, dass der ZARM-Drall-Brenner in 
Kombination mit einer schallreflektierenden Brennkammer tatsächlich zu 
Verbrennungsschwingungen neigt. Da er im Gegensatz zur Verbrennung in Gasturbinen bei 
Normaldruck betrieben wird, war das nicht zwingend zu erwarten. Tatsächlich stellte sich eine 
Gemisch-abhängige Verbrennungsschwingung ein, die im Bereich von λLz = 1,4 bis λLz = 1,6 und für 
eine Luftmenge von 2000 l/min ihren größten Schalldruckpegel erreichte. Der Einsatz von 
schallabsorbierenden Keramiken führte zu einem vollständigen Verschwinden dieser Schwingungen, 
einhergehend mit einer Reduzierung des Schalldruckpegels um bis zu 26,5 dB.  
4.2.4.1 Messergebnisse schallharte Brennkammer 
Abbildung 58 zeigt den gemessenen Schalldruckpegel in Abhängigkeit von 
Verbrennungsluftverhältnis und Luftmenge in der Hauptstufe. Es zeigt sich ein Maximum bei 
λLz = 1,55 und einer Luftmenge (hier und im Folgenden immer bezogen auf Normalbedingungen) von 
2000 l/min. Dabei erreicht der Schalldruckpegel eine Höhe von 123 dB. Für höhere Luftmengen und 
größere λLz nimmt der Schalldruckpegel ab auf einen minimalen Wert von 92 dB der ebenfalls bei 
2000 l/min, aber für λLz = 2,0, erreicht wird. Im Bereich zwischen λLz = 1,4 bis λLz = 1,6 waren die 
Verbrennungsschwingungen als tiefes Brummen deutlich hörbar. Mit zunehmender Luftmenge nahm 
die Wahrnehmbarkeit ab. Bei 3000 l/min kam es nicht mehr in jeder Konfiguration zu hörbaren 
Verbrennungsschwingungen, bei 4000 l/min wurden gar keine Verbrennungsschwingungen mehr 
aufgezeichnet.  
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Abbildung 58: Schalldruckpegel in Abhängigkeit von Hauptstufenluftmenge und Luftzahl. Schallreflektierende 
Brennkammer.  
Die aufgezeichneten Schalldrucksignale wurden mittels schneller Fourier Transformation in den 
Frequenzraum übertragen. Die Abtastrate betrug 25 kHz, für eine Aufnahme wurden 120 000 
Samples aufgezeichnet. Damit dauerte die einzelne Messung knapp fünf Sekunden. Die Gewichtung 
der Werte erfolgte mittels des Von-Hann-Filters. Es wurden zu jeder Konfiguration bis zu drei 
Messungen an unterschiedlichen Tagen durchgeführt und die gebildeten FFT überlagert. Messungen, 
die nur in ihrer Kühlluftmenge variierten wurden ebenfalls zusammengefasst. Dies war möglich, da 
die Instabilitäten unseres Teststands offensichtlich nicht von der verwendeten Kühlluftmenge 
abhängig sind. So zeigt Abbildung 59 den arithmetischen Mittelwert der Messungen zu 2000 l/min 
bei λLz = 1,5 von jeweils bis zu drei Messungen mit Kühlluftmengen 1000 l/min, 2000 l/min, 
3000 l/min, 4000 l/min sowie 5000 l/min. Die geringfügigen Unterschiede in Frequenzgang und 
Schalldruckpegel der Einzelmessungen spiegeln sich im leicht unstetigen Verlauf der Messkurve, 
insbesondere in den Maxima, wieder. Trotz der Unterschiede im Detail sind Maximum und 
Harmonische der Verbrennungsschwingung in Abbildung 59 links gut zu erkennen. Im 
Detailausschnitt sind die Überlagerungen in den Maxima gut zu sehen. Die Hauptfrequenz variierte je 
nach Messung zwischen 108 Hz und 112 Hz, so dass im Mittelwert der Ausschlag breiter, aber 
weniger hoch angezeigt wird. Trotz dieser Mittelungen ist die Amplitude des Hauptausschlages um 
den Faktor 1000 und die erste Harmonische immer noch um den Faktor 100 größer als die mittlere 
Signalstärke.  
Dieses Bild ergibt sich analog für die Parameter Luftmenge 2000 l/min und λLz = 1,4 bis λLz = 1,6. Bei 
Luftmengen von 3000 l/min traten die Verbrennungsschwingungen nicht mehr bei jeder Messung im 
Bereich von λLz = 1,4 bis λLz = 1,6 auf. Bei Luftmengen von 4000 l/min gar nicht mehr.  
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Abbildung 59: Messwerte für 2000 l/min, λLz = 1,5 im Frequenzspektrum. Linke Seite: 0 bis 1200 Hz. Erkennbar sind der 
Hauptausschlag bei etwa 110 Hz und die ersten fünf harmonischen Vielfachen. Rechte Seite: Detailausschnitt 50 bis 
250 Hz mit dem Hauptausschlag und der ersten Harmonischen.  
4.2.4.2 Messergebnisse schallabsorbierende Brennkammer  
Die im Rahmen der Dissertation von Mateus Carlesso [95], in Kooperation mit dem ZARM und unter 
Verwendung der von Frank Giese [10] konstruierten Formen hergestellte schallabsorbierende 
Brennkammer wurde unter den gleichen Bedingungen wie die schallharte Brennkammer untersucht. 
Dabei stellte sich schnell heraus, dass es, im Gegensatz zur schallharten Brennkammer, weder zu 
hörbaren, noch zu messbaren Verbrennungsschwingungen kam.  
 
Abbildung 60: Schalldruckpegel in Abhängigkeit von Hauptstufenluftmenge und Luftzahl, schallabsorbierende 
Brennkammer. 
Abbildung 60 zeigt zunächst, dass der Schalldruckpegel insgesamt deutlich niedriger liegt als in 
Abbildung 58. Der Höchstwert liegt nur noch bei knapp 100 dB und auch die Variation innerhalb der 
Messparameter ist deutlich geringer. Dafür lässt sich hier eine Zunahme des Schalldruckpegels zu 
höherer Luftmenge erkennen. Dieser Effekt ist naheliegend, bedeutet höhere Luftmenge bei 
gleichem Lambda doch eine Erhöhung der Treibstoffmenge und somit eine Steigerung der Leistung. 
Auch der Effekt der erhöhten Menge an strömendem Gas trägt sicherlich zur Erhöhung des 
Schalldruckpegels bei. In der schallharten Brennkammer war dieser Effekt nicht zu erkennen, 
vermutlich weil er von den Verbrennungsschwingungen überlagert wurde.      
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4.2.4.3 Vergleich der Lärmentwicklung in Abhängigkeit zur Brennkammerauskleidung 4.2.4.3.1 Schalldruckpegel 
Zum Vergleich der beiden Brennkammerkonfigurationen wurden die Differenzen der 
Schalldruckpegel gebildet und in Abbildung 61 dargestellt. Gut zu sehen ist die große Differenz von 
bis zu 26 dB im Bereich von 2000 l/min bis 2500 l/min sowie λLz = 1,4 bis λLz = 1,6. Die geringsten 
Unterschiede gibt es im mageren Verbrennungsbereich der niedrigsten Luftmenge, wo die Differenz 
nur 4 dB beträgt. Die nicht mehr in jeder Konfiguration der mit 3000 l/min betriebenen Hauptstufe 
auftretenden Verbrennungsschwingungen finden sich im Bereich von λLz = 1,4 bis λLz = 1,6, in dem mit 
bis zu 12 dB noch deutlich erhöhten Schalldruckpegel wieder. Der bei 4000 l/min noch auftretende 
bis zu 6 dB Unterschied lässt sich mit der absorbierenden Wirkung der porösen Brennkammer 
erklären. Verbrennungsschwingungen waren in diesem Leistungsbereich nicht mehr erkennbar. 
 
Abbildung 61: Differenz der Schalldruckpegel in Abhängigkeit von Hauptstufenluftmenge und Luftzahl.  4.2.4.3.2 Frequenzanalyse  
Wie nach Analyse der Schalldruckpegel zu erwarten, zeigt auch die Frequenzanalyse eine starke 
Abnahme der Verbrennungsschwingungen, bis hin zur vollständigen Unterdrückung. Dies lässt sich 
an Abbildung 62 gut erkennen. Auf der linken Seite ist die bereits bekannte Darstellung der 
Verbrennungsschwingungen bei Verwendung einer schallreflektierenden Brennkammer und 
2000 l/min bei λLz = 1,5 gezeigt. Auf der rechten Seite ist die gleiche Darstellung für die 
schallabsorbierende Brennkammer bei identischer Konfiguration zu sehen. Es ist zwar eine leichte 
Amplitudenerhöhung bei 110 Hz zu erkennen, doch ist diese nur um den Faktor 4 größer als das 
Grundrauschen (im Vergleich zu Faktor 1000 auf der linken Seite). Harmonische Vielfache werden 
auch nicht mehr ausgeprägt.  
Im Folgenden zeigt Abbildung 63 die FFT für den auch bei schallreflektierender Brennkammer 
stabilen Betriebsbereich. Der Graph für die schallreflektierende Brennkammer zeigt hier keine 
Vorzugsfrequenz, weist allerdings ein relativ breites Rauschen auf. Der Graph für die 
schallabsorbierende Brennkammer variiert weniger in der Amplitude und hat insgesamt eine 
geringere Höhe. Der Unterschied beträgt im Maximum etwa den Faktor fünf. Es kommt also auch 
innerhalb des stabilen Verbrennungsbereichs zu einer Reduzierung des Verbrennungslärms, jedoch in 
deutlich geringerem Ausmaß.  
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Abbildung 62: FFT-Darstellung des aufgezeichneten Mikrofonsignals [13]. Oben: Schallreflektierende Keramik mit klar 
ausgeprägtem Peak bei 112 Hz und den harmonischen Vielfachen; Unten: Schallabsorbierende Keramik mit nur minimal 
erhöhter Anregung bei 112 Hz. Messwerte jeweils für 2000 l/min, λLz = 1,5 
 
Abbildung 63: FFT-Darstellung des aufgezeichneten Mikrofonsignals. Vergleich der Brennkammerauskleidungen für 
außerhalb des instabilen Bereichs betriebene Brennerkonfiguration. Links schallreflektierende Brennkammer, rechts 
schallabsorbierende Brennkammer. Messwerte jeweils für 2000 l/min, λLz = 2,0.    
Dieser Effekt konnte auch bei den anderen untersuchten Brennerkonfigurationen beobachtet 
werden. Gab es bei der schallreflektierenden Brennkammer Verbrennungsschwingungen für die 
gewählte Konfiguration, so waren diese bei der schallabsorbierenden Brennkammer nicht mehr 
nachweisbar. Im stabilen Betriebsbereich wurde die Lautstärke geringfügig reduziert. Es kann also 
angenommen werden, dass die Verwendung von schallabsorbierender Keramik als 
Brennkammerauskleidung die Entstehung von Thermoakustischen Instabilitäten unter den 
gegebenen Betriebsbedingungen unterdrückt.  4.2.4.3.3 Interpretation dieser Ergebnisse bezogen auf Verbrennungsschwingungen 
Die vorgestellten Ergebnisse der Untersuchung poröser, schallabsorbierender 
Brennkammerauskleidungen zeigen, dass, zumindest unter den gegebenen, speziellen Bedingungen, 
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eine Unterdrückung von thermoakustischen Schwingungen möglich ist. Es muss allerdings 
berücksichtigt werden, dass diese Bedingungen in einigen Bereichen weit von den Bedingungen der 
Brennkammer einer stationären Gasturbine abweichen. So verläuft die Verbrennung im ZARM-
Brenner unter Umgebungsdruck, während in Gasturbinen Werte bis zu 20 bar üblich sind. Auch die 
Verbrennungstemperatur ist geringer als in der Anwendung. Durch die zum Teil rigorose Kühlung der 
Brennkammerhülle entsteht ferner ein ausgeprägter Temperaturgradient zwischen 
Brennkammeraußenwand und Flammraum, der die Entstehung von Verbrennungsschwingungen 
ebenfalls beeinflussen könnte und der bei der Anwendung in stationären Gasturbinen so nicht zu 
erwarten ist.  
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5  Zusammenfassung und Ausblick 
5.1 Zusammenfassung 
Im Rahmen dieser Arbeit wurde die Möglichkeit der akustischen Dämpfung thermoakustischer 
Instabilitäten durch die Verwendung keramischer Porenabsorber, die in vorangegangenen Arbeiten 
postuliert wurde, weiter untersucht und zur Anwendung gebracht.  
Die bisher in stationären Gasturbinen des Ringbrennkammer-Typs verwendeten 
Brennkammerauskleidungen haben keine nennenswerten schallabsorbierenden Eigenschaften. 
Gelegentlich zur Kompensation verwendete Lochplattenresonatoren in den Can-Annular-Type 
Brennkammern haben, neben dem hohen Kühlluftbedarf, den Nachteil ihrer schmalbandigen 
Absorptionsspektren. Der Einsatz poröser Keramiken als Brennkammerauskleidung könnte in beiden 
Fällen Abhilfe schaffen. Um dies zu belegen, wurden Experimente an einer dem ZARM-Drallbrenner 
angeschlossenen Brennkammer durchgeführt, die sowohl mit schallreflektierenden als auch mit 
schallabsorbierenden Keramiken ausgekleidet wurde. Dabei zeigte sich nicht nur eine ausgeprägte 
thermoakustische Instabilität bei der Verwendung schallreflektierender Keramiken, sondern 
insbesondere deren Ausbleiben nach dem Einbau der schallabsorbierenden Keramiken. Damit ist 
erstmalig der Nachweis erbracht, dass thermoakustische Instabilitäten durch keramische 
Porenabsorber gedämpft werden können.  
Der verwendete Versuchsaufbau ist allerdings mit dem vorgesehenen Einsatzgebiet in stationären 
Gasturbinen nur begrenzt vergleichbar. Einerseits sind die Temperaturen noch deutlich unterhalb der 
in Gasturbinen erreichten, andererseits fand der Versuch bei Atmosphärendruck statt, im Gegensatz 
zu den mittlerweile bis zu 25 bar und mehr in den größten der auf dem Markt befindlichen 
Gasturbinen. Für die Entwicklung zur Einsatzreife hin war also eine Extrapolation der Ergebnisse zu 
hohem Druck und weiter erhöhter Temperatur notwendig.  
Diese Extrapolation erfolgte unter Verwendung des bereits bekannten Modells der Theorie des 
Homogenen Mediums (THM), das in dieser Arbeit erweitert und verbessert wurde. Wichtige Punkte 
waren dabei die Bestimmung der relevanten Stoffgrößen in Abhängigkeit zu den veränderten 
Umgebungsbedingungen, die bisher recht große Fehler aufwiesen. Weiterhin die Korrektur des 
erwarteten Temperaturverlaufs über eine Absorber-Luftspalt-Kombination, für die bisher 
fälschlicherweise der Hauptteil des Temperaturgradienten im Absorber statt im Luftspalt 
angenommen worden war [12]. Desweiteren wurde die bisher nur virtuell zur Abbildung der 
Temperaturverteilung verwendete Aufteilung in Absorberschichten unterschiedlicher 
Absorbereigenschaften derart implementiert, dass auch Absorberkombinationen mit verschiedenen 
Absorptionskennwerten simuliert werden können. Abschließend wurde der Simulation der Effekt des 
Anbringens einer Lochplatte hinzugefügt. So ist nun für beliebige Kombinationen aus Lochplatten, 
Absorbern und Luftspalten die Schallabsorption insbesondere auch für hohe Temperaturen und 
hohen Druck durch die Simulation bestimmbar. 
Die Validierung der Simulationsergebnisse konnte bisher nur durch die Verwendung geeigneter Gase 
erfolgen, deren veränderte Stoffeigenschaften als Eingangsdaten in die Simulation gebracht wurden, 
um, statt der durch Temperatur und Druck veränderten Stoffwerte der Luft, die Schallabsorption zu 
beeinflussen. Da es kein geeignetes Gasgemisch gibt, dass Luft unter Brennkammerbedingungen 
abbildet und eine Validierung durch Messungen bei vergleichbaren Bedingungen nicht möglich war, 
wurde in dieser Arbeit ein Teststand entwickelt, der Messungen unter erhöhtem Umgebungsdruck 
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und erhöhter Temperatur ermöglichen soll. Der Teststand wurde dabei so ausgelegt, dass 
Temperatur und Druck etwa ein Drittel der Werte, die unter Brennkammerbedingungen herrschen, 
erreichen können. Allerdings lässt sich die Temperaturverteilung bisher nicht gleichmäßig genug 
einstellen, dass zuverlässige Daten für Messungen erzielbar wären. Daher erfolgte die Validierung 
nur im Vergleich mit Messungen unter erhöhtem Umgebungsdruck. 
Die Validierung der Simulation für Messungen unter erhöhtem Umgebungsdruck wurde anhand von 
keramischen Porenabsorbern durchgeführt. Als Referenzmaterial wurde zudem auch Steinwolle 
gemessen. Die Ergebnisse der Messungen zeigten zunächst die erwarteten grundsätzlichen 
Abhängigkeiten der Schallabsorption vom Umgebungsdruck: Durch die Erhöhung der 
Schallkennimpedanz des Umgebungsmediums wird die Schallabsorption für besonders offene 
Materialien verschlechtert, während sie für weniger durchlässige Materialien verbessert wird. 
Weiterhin wurde ein Ähnlichkeitsverhalten unter bestimmten Druck- und Materialbedingungen 
beobachtet, das schließlich auch analytisch beschrieben werden konnte. So verhalten sich 
unterschiedliche Absorber bei bestimmten Druckverhältnissen identisch, wenn der Quotient aus 
Strömungsresistanz und Druck gleich ist. Dieser Effekt konnte durch Messungen belegt werden.  
Der Vergleich von Messwerten und Simulationsergebnissen zeigte eine relativ gute 
Übereinstimmung. Allerdings gibt es insbesondere bei Proben mit geringer Strömungsresistanz 
Abweichungen, die eine weitere Anpassung der Simulation oder zumindest eine vertiefende 
Untersuchung der Abweichungen ratsam erscheinen lassen. Es ist weiterhin festzuhalten, dass die 
wichtigen Kennwerte der Schallabsorptionskurven, namentlich Position und Höhe der Maximalwerte, 
im Allgemeinen sehr gut wiedergegeben werden. Diese sind die für die Auslegung eines 
Schallabsorbers wichtigsten Eigenschaften.   
Auf Basis der validierten Simulation wurden für einen spezifischen Anwendungsfall 
Absorberkennwerte bestimmt, die zu einer optimalen Schallabsorption führen. Hierzu wurde die 
Simulation in ein Maximierungsproblem überführt und unter den gewählten Einschränkungen 
optimiert. Diese Einschränkungen beinhalteten sowohl die Umgebungswerte, die einer 
Brennkammerumgebung nachempfunden waren, als auch die materialbezogenen Einschränkungen, 
die durch die erreichbare Porosität und die davon teilweise abhängige Strömungsresistanz gegeben 
wurden. Aus den derart bestimmten Zielvorgaben wurden mit Hilfe eines empirisch-geometrischen 
Modells Vorgaben zur Herstellung eines geeigneten Absorbers auf Basis des Platzhalterverfahrens 
abgeleitet.  
Im Rahmen des BMWI-Projektes „Verbundprojekt zur Entwicklung von Verbrennungstechnologien im 
CEC für die klimaschonende Energieerzeugung“ wurde das Anwendungsgebiet von den bis dahin 
untersuchten Ringbrennkammern zu den sogenannten Can-Annular-Brennkammern verschoben, da 
deren kritische Frequenzen durch die kleineren Resonanzräume und dadurch bedingten kürzeren 
Wellenlängen deutlich höher liegen. Somit sind bei geringerer Absorberdicke höhere 
Schallabsorptionsgrade erreichbar. Bei der parallel zu dieser Arbeit in Kooperation durchgeführten 
Entwicklung geeigneter keramischer Porenabsorber wurde eine neue Herstellungsmethode auf Basis 
der optimierten Einschränkungen gefunden, die zur Patentanmeldung gebracht wurde. Die derartig 
hergestellten Proben wurden erfolgreich in der Siemens-Clean-Energy-Center-Testzelle am 
Einzelbrenner eingesetzt und führten zu einer signifikanten Reduzierung der thermoakustischen 
Instabilitäten im Vergleich zu den sonst verwendeten Lochplattenresonatoren.  
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5.2 Ausblick 
Im Rahmen dieser Arbeit wurden wichtige wissenschaftliche Meilensteine auf dem Weg zum Einsatz 
von keramischen Porenabsorbern in stationären Gasturbinen erreicht. Die Verwendung keramischer 
Porenabsorber statt der bisher verwendeten als Helmholtz-Resonator wirkenden Lochplatten bietet 
dabei zwei Vorteile: Einerseits wird Kühlluft eingespart, die damit dem Verbrennungsprozess wieder 
zur Verfügung steht. Andererseits wird durch die bessere Dämpfung der stabile Betriebsbereich 
vergrößert. Dadurch könnten Betriebsbereiche höherer Leistung oder noch weiter abgemagerter 
Verbrennung angefahren werden, die derzeit zu Instabilitäten führen würden. Insgesamt würde 
durch beide Effekte der Wirkungsgrad erhöht.  
Der mögliche Einsatz ist nun keine Frage der Machbarkeit mehr und wird derzeit intensiv diskutiert. 
Sollte dabei eine Entscheidung für den weiteren Einsatz keramischer Porenabsorbern in stationären 
Gasturbinen fallen, ergäbe sich dadurch eine Vielzahl weiterer Arbeiten, die im Rahmen von 
nachfolgenden Untersuchungen durchgeführt werden sollten. Hierzu zählt vor allem die Anpassung 
der Parameteroptimierung an die spezifischen akustischen Eigenschaften der jeweiligen Gasturbine. 
Bei den bisher durchgeführten Tests wurden die porösen Keramiken als Ersatz von und analog zu 
Lochplattenabsorbern eingesetzt. Damit einher gingen Probenhalter und Einbaustrukturen, die durch 
die bisherige Nutzung vorgegeben waren. Hier wäre bei einer Neuauslegung vermutlich mehr Platz 
zur Unterbringung der Absorber zu generieren. Die Einsparung von zur Kühlung der metallischen 
Lochplatten nicht mehr benötigter Verdichterendluft könnte durch eine verbesserte Geometrie der 
Probenhalter weiter erhöht werden.  
Die Weiterentwicklung des Herstellungsverfahrens und die weitere Untersuchung der durch dieses 
erlangten keramischen Porenabsorbern wird unabhängig von der Entscheidung für oder gegen einen 
Einsatz im Rahmen eines WIPANO-geförderten Projektes fortgesetzt. Dabei soll die zum Patent 
gebrachte Herstellungsmethode auf die Verwendung reiner Aluminiumoxidkeramiken erweitert 
werden. Auf diese Weise könnte das Material auch für den Einsatz in Flugtriebwerken interessant 
werden und so zu weiteren Kooperationen führen. Im Fokus steht dabei neben der Dämpfung 
thermoakustischer Schwingungen auch die reine akustische Dämpfung zur Reduzierung des 
Fluglärms, der noch immer zu einem großen Teil durch die Triebwerke erzeugt wird. 
Bei dem bisher zur Bestimmung der Schallabsorption bei Überdruck verwendeten Messstand HDIMP 
könnte die Verwendung von Heizmanschetten an den Verbindungsflanschen zwischen Probenhalter 
und Messrohr sowie Messrohr und Lautsprecher zu einer deutlichen Reduzierung der 
Temperaturgradienten führen und so ein gleichmäßiges Temperaturfeld innerhalb der Messstrecke 
gewährleistet werden. Die dadurch durchführbare Messung der Schallabsorption bei erhöhter 
Temperatur und Überdruck würde eine weitere Validierung des Modells ermöglichen und wäre auch 
für die Bestimmung der Schallabsorption von industriell verwendeten Schallabsorbern im Rahmen 
von Auftragsforschung interessant. Bisher gibt es nur sehr wenige Veröffentlichungen zur 
Schallabsorption bei erhöhter Temperatur und keine, die die Kombination aus Druck und Temperatur 
betrachten. Hier ist also Potential für originäre Forschung gegeben, die nicht allein auf die 
Betrachtung von in stationären Gasturbinen verwendeten Materialien beschränkt bleiben muss.  
Das betrachtete Modell selbst weist bei der Simulation von niedrigen Strömungsresistanzen und 
erhöhtem Druck Abweichungen zwischen Mess- und Simulationswert auf, deren Größe eine weitere 
Überarbeitung des Modells zumindest ratsam erscheinen lassen. Aufgrund der Art des Fehlers und 
der Zunahme bei erhöhtem Umgebungsdruck erscheint ein Zusammenhang zwischen ihnen 
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zumindest möglich, auch wenn er bisher nicht gefunden werden konnte. Ein weiterer Ansatzpunt für 
Fehler könnte der Eingang der Strömungsresistanz in das Modell sein, da Simulationen unter der 
Annahme eines systematischen Offset-Fehlers in der Höhe von etwa 5 kPa s/m2 für niedrige 
Strömungsresistanzen zu besseren Ergebnissen führten während bei hohen Strömungsresistanzen 
kaum Änderungen eintraten.    
Für die Anwendung vermutlich besonders interessant wäre die Überführung der bisher rein 
eindimensionalen Simulation in realistische zwei- oder dreidimensionale Strukturen. Hier könnte die 
Verwendung von FEM-Ansätzen mit den Schallabsorptionseigenschaften aus dem eindimensionalen 
Modell als Randwerte eine mögliche Lösung darstellen. Insbesondere für die Frage nach der 
Schallabsorptionsleistung der vorgeschlagenen Absorber könnten auf diese Weise zufriedenstellende 
Antworten erlangt werden.  
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